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Untersuchungen zu thermostatischen Expansionsventilen 
 
In der vorliegenden Arbeit wird das thermostatische Expansionsprinzip in einem automobilen 
Kompressionskältekreislauf experimentell und theoretisch untersucht. Sein Einfluss auf den 
gesamten R134a-Kältekreislauf wird beleuchtet, und die potenziellen Vorteile seiner Anwen-
dung im R744-Kältekreislauf werden in Aussicht gestellt. Hierfür wird eine Methode zur tran-
sienten Modellierung von thermostatischen Expansionsventilen (TXV) mit physikalisch inter-
pretierbaren Parametern, die anhand von Herstellerangaben oder durch einfache Messungen 
am TXV-Prüfling bestimmt werden können, entwickelt. Diese Methode wurde angewandt, 
um ein Serien-TXV mit der Simulationssprache Modelica abzubilden. Das erhaltene Modell 
wurde mittels der Simulationssoftware Dymola in einer Umgebung zur transienten Kältekreis-
laufsimulation integriert. Hiermit wurden Parametervariationen und Nachrechnung von Fahr-
zeugversuchen durchgeführt. Außerdem diente diese Modellierungsmethode dazu, eine neue 
Darstellungsform für den stationären Regelbereich eines TXV abzuleiten, die darauf basiert, 
Gleichgewichtszustände des TXV, sogenannte Iso-Hubkennlinien, im p-h-Diagramm des je-
weiligen Betriebskältemittels abzubilden. Mit Hilfe dieser neuen Darstellungsform konnte 
erstens ein Optimierungspotenzial in der Auslegung eines automobilen TXV aufgedeckt wer-
den, wodurch eine Ansammlung von flüssigem Kältemittel im Kältemittelverdichter bei aus-
geschalteter Kälteanlage vermieden werden kann; zweitens ließ sich ein neuartiges TXV-
Konzept zur Hochdruckregelung anhand der Temperatur am Ventileintritt einer R744-
Kälteanlage entwickeln, das eine COP-optimierende Arbeitsweise mit einer Überdruckfunkti-
on autark kombiniert. Dieses Ventilkonzept wurde in Form eines Prototyps umgesetzt, mit 
welchem sich dessen funktionelle Eignung zur optimalen Hochdruckregelung einer automobi-
len Kälteanlage zeigen ließ. 
 
Abstract 
Phd Thesis Joan Aguilar 
Investigation on thermostatic expansion valves 
 
 
The purpose of the following investigation is to describe the thermostatic expansion principle 
in an automobile A/C system in a theoretical and experimental way. Its influence on the com-
plete R134a A/C system will be described and a perspective of the potential advantages of its 
usage on the R744 A/C system will be given. 
In order to accomplish this, a transient modelling method was developed. This type of model-
ling method is based on physical interpreted parameters that can be obtained from the specifi-
cations of a thermostatic expansion valve (TXV) or through simple measurements on TXV 
samples. This method was applied in order to represent a series TXV using the Modelica 
simulation language. The obtained model was integrated into a transient A/C simulation envi-
ronment. This approach allowed the realization of parameter variations, the recalculation of 
automobile experiments and the development of a new way to visualize the stationary control 
range of a TXV based on the conditions of equilibrium (also called iso-stroke characteristic 
lines) in a p-h diagram for every refrigerant. Using this new visualization way the following 
was achieved: 
a. The optimization potential during the dimensioning of an automobile TXV was discovered, 
in which the accumulation of refrigerant in a compressor of a switched-off A/C system can 
be avoided. 
 
b. A new concept for the high-pressure control, based on the temperature at the valve’s inlet 
in an R744 A/C system was developed. This concept combines the COP optimization func-
tion with a high pressure safety function. This valve concept was implemented in a new 
prototype, with which the functional adequacy for the optimal high pressure control could 
be shown.  
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1 Einleitung 
In Zeiten steigenden Umweltbewusstseins und immer sparsamer werdender Fahrzeuge fällt 
der Kraftstoffmehrverbrauch, welcher der Klimaanlage (KLA) zuzuschreiben ist, immer stär-
ker ins Gewicht. Der früher als „reiner Luxus“ angesehene Wunsch nach einem wohlklimati-
sierten Pkw-Innenraum hat sich in den letzten 30 Jahren europaweit zu einer Selbstverständ-
lichkeit entwickelt, d.h. die Anzahl an Kraftfahrzeugen, die mit KLA ausgerüstet sind, ist 
stark angestiegen. Anderseits stellt der Autokäufer nicht nur immer höhere Ansprüche an den 
thermischen Komfort, den die Pkw-Klimaanlage bereitstellen soll, sondern erwartet auch 
gleichzeitig einen möglichst geringen Kraftstoffverbrauch – vor allem bei niedrig motorisier-
ten Kfz. 
Da dieser vom Autokäufer erwartete thermische Komfort einen erheblichen Energieaufwand 
erfordert und sich in einer Erhöhung des Kraftstoffverbrauchs widerspiegelt, entsteht ein 
Zielkonflikt in der Entwicklung von Klimaanlagen, wenn viel Kälteleistung gefordert und 
gleichzeitig ihr Kraftstoffmehrverbrauch auf einem Minimum gehalten werden soll. Gleich-
zeitig kann die Klimaanlage neben dem Antriebstrang als eines der komplexesten Systeme im 
Fahrzeug angesehen werden, da sie aus mechanischen, thermohydraulischen und elektroni-
schen Teilsystemen besteht. Um eine verbrauchsoptimierte Abstimmung zu erreichen, benö-
tigt der Systemingenieur ein tiefes Verständnis der vielfältigen Wechselwirkungen zwischen 
den einzelnen Komponenten und den vorhandenen Fahrzeugschnittstellen. Bei der Entwick-
lung automobiler Klimaanlagen fungieren die Fahrzeughersteller meistens nur als Abstim-
mende bzw. Koordinierende, während sich das Entwicklungs-Know-how immer mehr bei den 
Zulieferern konzentriert. Darüber hinaus ist in Zukunft mit einer umweltorientierten Verschär-
fung der gesetzlichen Rahmenbedingungen, die das Betreiben von automobilen KLA betref-
fen, zu rechnen (s. Kapitel 2). 
Wie kann ein Systementwickler unter diesen Rahmenbedingungen eine verbrauchsoptimale 
Systemabstimmung erreichen, welche die zukünftigen gesetzlich vorgeschriebenen Anforde-
rungen erfüllt? 
Aus Sicht der Fahrzeughersteller besteht der Bedarf, eine neue Art der Wissenserzeugung und 
-verarbeitung bzw. der Verwaltung des Know-hows zu schaffen. Momentan besitzt dieses 
Wissen jeder einzelne Zulieferer für sich in isolierter Form. Ein möglicher Weg dem entgegen 
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zu treten ist es, die weitgehend versuchsbasierte Systemabstimmung rechnerunterstützt zu 
begleiten und frühzeitig auf Schwachstellen hin zu untersuchen.  
Der heutige Stand der Technik erlaubt mit Hilfe geeigneter Computerprogramme physikali-
sche Systeme in vereinfachter Form zu modellieren und in ihrer Funktionsweise zu simulie-
ren. Je nach Modellierungssprache können transiente Systeme wie beispielweise Kälteanlagen 
mathematisch abgebildet werden (vgl. /BrCL-05/). Für die Simulation von Kältekreisläufen 
können unter anderem Programme wie Matlab/Simulink®, Amesim®, SINDA/FLUINT®, 
Flowmaster® 2, SimulationX® und Dymola®/Modelica eingesetzt werden. Speziell über den 
Entstehungsprozess der rechnerunterstützten Kreislaufsimulation gibt Pfafferott einen aus-
führlichen Überblick (vgl. /Pfaf-04, S. 11ff/). Weiterhin beschreibt er: „Mit der Simulation 
und speziell mit der Modellierung geht ein Prozess des Verstehens einher, der an sich wert-
voll ist und bei anderen Fragestellungen genutzt werden kann. So erlaubt beispielsweise die 
Analyse nicht messbarer aber in der Simulation erfassbarer und beobachteter Größen ein 
besseres Verständnis des Systems oder bestimmter Phänomene,…, da die relevanten Zusam-
menhänge identifiziert und in eine mathematische Beschreibung überführt werden müssen“ 
/Pfaf-04, S. 18/. 
Die rechnerunterstützte Kreislaufsimulation kann auf diese Weise dazu beitragen, sowohl die 
Funktion jeder einzelnen Komponente besser zu verstehen, als auch die heutige Entwick-
lungszeit der automobilen Kälteanlage dem deutlich gekürzten Entwicklungszyklus von Se-
rienfahrzeugen anzupassen (vgl. /Lou-05/, /MuAl-02/, /Hend-01/, /Tege-99/). Ziel hierbei ist 
es, das komplexe System „Klimaanlage“ durch die Anwendung geeigneter Modellierungsan-
sätze so zu parametrisieren, damit es handhabbar und überschaubar wird, so dass Schwach-
stellen bzw. Optimierungspotenziale frühzeitig aufgedeckt werden können. 
Durch die vorliegende Arbeit sollen Modelle zu thermostatischen Expansionsventilen (TXV1) 
erarbeitet werden, erstens um mögliche Optimierungspotenziale automobiler R134a-
Kälteanlage hinsichtlich Betriebsverhalten und Wirkungsgrad herauszufinden und zweitens 
um für eine zukünftige R744-Kälteanlage rechtzeitig ein im Hinblick auf Betriebsverhalten 
und Wirkungsgrad geeignetes Expansionsorganprinzip zu empfehlen. 
                                                 
1 bei manchen Autoren auch als TEV abgekürzt 
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Das TXV findet in der Kältetechnik seit nun mehr als 75 Jahren Anwendung. Obwohl bereits 
1931 Henney und Kaufman ein „refrigerant apparatus“ patentierten, der eine Druckregelung 
mit einer Temperaturregelung durch die Anwendung eines mit einem volatilen Stoff gefüllten 
Federbalgs kombinierte (vgl. /HeKa-31/), sind bisher wenige, wissenschaftlich basierte Erläu-
terungen über das thermostatische Regelprinzip zur Überhitzungsregelung bekannt. In den 
letzten Jahren sind überwiegend regelungstechnisch angewandte (z.B. /JaJa-87/) bzw. kennli-
nienbasierte TXV-Modelle (z.B. Taea-93/) von anderen Autoren vorgestellt worden (für aus-
führliche Literaturbeschreibung s. Kapitel 4), die aber unter Anderem den Einfluss des TXV 
auf den gesamten Kältekreislauf nicht berücksichtigten. 
Bezüglich der relativ neuen R744-Technologie für automobile Anwendungen ergeben sich 
neue Herausforderungen für die Kreislaufregelung (R744 wird für den Pkw-Einsatz erst in 
Betracht gezogen, seitdem Lorentzen den Kältekreislauf mit innerem Wärmeaustauscher 1993 
präsentierte). Weil der R744-Kältekreislauf mit innerem Wärmeaustauscher nicht auf Über-
hitzung geregelt werden kann, und wegen der fehlenden Koppelung zwischen Druck und 
Temperatur bei der transkritischen Wärmeabgabe am Gaskühler muss der Hochdruck im Sin-
ne eines effizienten Kreislaufbetriebs geregelt werden (vgl. /LiJa-98/). Für das Expansionsor-
gan bedeutet dies, dass es deutlich höheren Druck zu steuern hat, was zu aufwendigen bzw. 
kostenintensiven Konstruktionen führt. Im Falle des thermostatischen Regelprinzips sind in 
der Patentliteratur drei Ansätze bekannt, um den Hochdruck einer R744-Kälteanlage thermo-
statisch zu regeln (vgl. /Toea-00/, /Kenj-04/ bzw. /Niea-04/). Keiner dieser Ansätze beinhaltet 
aber eine autarke Sicherheitsfunktion gegen Hochdruckspitzen. 
Unter diesen Gesichtspunkten leiten sich die Ziele der vorliegenden Arbeit wie folgt ab: 
- Entwicklung eines physikalischen transienten Modells von automobilen TXV, das weit-
gehend mit Herstellerangaben bzw. durch einfache Messungen parametrisierbar ist. Hier-
bei soll ein besonderer Schwerpunkt auf die Beschreibung der physikalischen Vorgänge 
im Thermokopf gelegt werden. 
- Einbindung des erzeugten TXV-Modells in ein Gesamtkreislaufmodell zur Beurteilung 
des Einflusses des TXV auf COP und Kälteleistung. 
- Ableitung neuer Darstellungsformen des Regelbereichs eines TXV zur effizienten Unter-
stützung von Ventilauslegungen und -neuentwicklungen. 
- Entwurf eines neuartigen thermostatischen Regelprinzips im R744-Kältekreislauf zur 
Hochdruckregelung und- begrenzung. 
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Die vorliegende Arbeit baut wie folgt auf: 
- Im Kapitel 2 wird ein kurzer Umriss über die Umweltverträglichkeit vom aktuell verwen-
deten Kältemittel R134a und von R744 als zukünftiges automobiles Kältemittel gegeben. 
- Im Kapitel 3 wird die Funktionsweise der in der automobilen Kältetechnik eingesetzten 
Expansionsorgane mit dem Kältemittel R134a erläutert. 
- Im Kapitel 4 wird die den Kern dieser Arbeit bildende Methode zur Modellierung von 
TXV beschrieben sowie über die experimentelle Überprüfung der theoretischen Annah-
men berichtet. 
- Im Kapitel 5 wird eine neuartige Darstellungsform des Regelbereichs eines TXV vorge-
stellt und ein erstes Anwendungsbeispiel zur Optimierung der Arbeitsweise einer automo-
bilen R134a-Kälteanlage präsentiert. 
- Im Kapitel 6 werden Ergebnisse einer Parametervariation mit dem transienten TXV-
Rechenmodell präsentiert, aus der sich COP-Optimierungspotenziale für die simulierte 
Kälteanlage ergeben. 
- Im Kapitel 7 wird die Funktionsweise der aktuell verwendeten Expansionsorgane für au-
tomobile Kältekreisläufen mit dem Kältemittel R744 erläutert, eine neuartige Anwen-
dungsmöglichkeit für das thermostatische Regelprinzip als Hochdruck-Regelkonzept für 
automobile R744-Kältekreisläufe präsentiert und zum Abschluss über erste Versuchser-
gebnisse mit einem auf diesen Regelkonzept bauenden Prototyp berichtet. 
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2 Aktuelle Kältemittel und ihre Wirkung auf die Umwelt 
2.1 Das Kältemittel Tetrafluorethan (R134a) 
Fluorkohlenwasserstoffe (FKW) ermöglichten nach der Unterzeichnung des Protokolls von 
Montreal im Jahre 1987 einen schnellen und kostengünstigen Ersatz für chlor- und bromhalti-
ge Kohlenwasserstoffe (FCKW bzw. FBKW), die zur Zerstörung der Ozonschicht in der Stra-
tosphäre beitragen (s. /UBA-04, S. 12/). Diese schädliche Eigenschaft wird mit Hilfe des „Re-
lative Ozon Depletion Potential“ (RODP) beziffert. 
R134a (R für „refrigerant“ = engl. für Kältemittel) ist ein synthetisch hergestellter Stoff, der 
zur Familie der FKW gehört. Aus seiner chemischen Zusammensetzung leitet sich seine kälte-
technische Bezeichnung (134a) ab, die Auskunft über die Anzahl an halogenen Atomen gibt. 
Seine tatsächliche chemische Bezeichnung lautet jedoch: Tetrafluorethan (CH2FCF3). Obwohl 
es in der Natur nur schwer abbaubar ist, wird es in einem breiten Gebiet der Kältetechnik 
verwendet. R134a entstand bei der Weiterentwicklung von R12 durch die Substitution des 
Chloratoms durch ein weiteres Fluoratom. Nach Schätzungen von Greenpeace kommen min-
destens 50% der weltweiten jährlichen R134a-Produktion von ca. 200.000 Tonnen bei der 
Fahrzeugklimatisierung zum Einsatz (vgl. /Mate-02/). 
R134a ist vor allem ein Treibhausgas. Als Treibhausgas bezeichnet man jene Gase, welche 
die Wärmestrahlung der Erdoberfläche absorbieren und somit potenziell zur Erderwärmung 
beitragen. Quantitativ ist Kohlendioxid (CO2), dessen Emission hauptsächlich aus der 
Verbrennung organsicher Stoffe (vor allem fossiler Kraftstoffe) resultiert, das bedeutendste 
Treibhausgas und bildet die Basis für die Einstufung anderer treibhausfördernder Gase – wie 
z.B. Methan, Distickstoffoxid und florierte Kohlenwasserstoffe. Diese Einstufung wird mit 
dem Begriff Relative Global Warming Potential“ (RGWP) bezeichnet. Dieser Begriff be-
schreibt den Treibhauseffekt, der von einem bestimmten Gas in einer spezifischen Zeitspanne 
– üblicherweise 100 Jahre – im Vergleich zum CO2 verursacht wird. 
Vor allem bei automobilen Anwendungen, deren Anlagen über ihre gesamte Einsatzdauer 
keine 100%ige Dichtigkeit aufweisen (vgl. z.B. /Schw-02/), ist diese treibhausfördernde Ei-
genschaft von R134a besonders kritisch.  
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Um den klimatischen Einfluss eines Kältemittels im Laufe seiner gesamten Lebensdauer in 
der Atmosphäre zu ermitteln, sind spezielle Methoden notwendig, die je nach klimatischen 
Randbedingungen höhere oder niedrigere RGWP-Werte liefern können. Sicher ist jedoch, 
dass 1 kg entwichenes R134a in den ersten 100 Jahren Verweildauer in der Atmosphäre zur 
1300fachen Treibhauswirkung der gleichen Menge CO2 führt. Entsprechend könnte die jährli-
che Leckage aus einer R134a-Klimaanlage in CO2-Emissionen umgerechnet und zu jenem 
CO2-Ausstoß addiert werden, der aus dem normalen Fahrzeugbetrieb resultiert. 
Am 16. Februar 2005 trat das 1997 verabschiedete Kyoto-Protokoll in Kraft. Damit sind 141 
Staaten völkerrechtlich verbindliche Klimaschutzverpflichtungen eingegangen, zu denen z.B. 
die nachhaltige Emissionsreduzierung treibhausfördernder Gase und die zukünftige Be-
schränkung ihrer Anwendung in technischen Anlagen zählen – unter anderem auch in PKW 
(s. /Kyot-97/). 
Angesichts des enormen Anstiegs der Anzahl der weltweit mit KLA ausgerüsteten Kfz. ist in 
baldiger Zukunft mit umwelttechnisch motivierten, weltweiten gesetzlichen Vorschriften zu 
rechnen, die das Betreiben von automobilen Kälteanlagen regulieren werden. Aktuell werden 
nach Schätzungen von „The alliance for responsible atmospheric policy“ jährlich ca. 45 Mio. 
mit KLA ausgerüstete Kfz. produziert (vgl. /Alli-02/). In Deutschland waren 2002 bereits 
87% aller neuzugelassenen Kfz. mit KLA ausgerüstet – in den USA und Japan waren es weit 
mehr als 90%. Wenn keine umweltgerechten Maßnahmen getroffen werden, rechnet das Bun-
desumweltamt für die BRD mit einer jährlichen gesamten CO2-äquivalenten Emission aus 
dem Betrieb R134a-KLA von ca. 3.500 Tonnen für das Jahr 2020 – nach einer jährlichen E-
mission von ca. 1.8 t in 2002 (vgl. /UBA-04, S. 95ff/). 
 
Der gesamte Emissionsbeitrag der R134a-KLA setzt sich aus der direkten und indirekten 
CO2-Emission zusammen. Die direkte Emission entspricht der auf die Kilometerleistung um-
gelegte CO2- äquivalente Emission, die durch die Kältemittelleckage erzeugt wird. Die indi-
rekte Emission entspricht der CO2-Mehremission, die aus dem Kraftstoffmehrverbrauch resul-
tiert, der wiederum durch den Betrieb der Kälteanlage verursacht wird. 
Laut der Europäischen Umweltkommission gehen zwei Drittel der verursachten Treibhaus-
emissionen auf direkte, und ein Drittel auf indirekte Emissionen zurück (vgl. /EuCo-03/). In-
folgedessen diskutiert die EU-Umweltkommission – im Rahmen einer Serie von Maßnahmen 
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zur Erreichung der Ziele des Kyoto-Protokolls – über eine Verschärfung der europäischen 
Abgas- und Emissionsnormen für PKW, welche die Zertifizierung des Kraftstoffmehr-
verbrauches der KLA innerhalb der gesetzlich vorgeschriebenen Testzyklen vorsieht /VDA-
04, S. 125/. Dies könnte eine Verschlechterung der Verkaufsargumente für Fahrzeuge mit 
Klimaanlage und eine Erhöhung des Flottenverbrauchs; welcher jedem europäischen Auto-
produzenten zugerechnet wird, bedeuten. 
Als weitere Maßnahme zur Erreichung der Ziele des Kyoto-Protokolls verbietet die EU-
Umweltkommission die Anwendung florierter Treibhausgase mit einem RGWP größer als 
150 in Kraftfahrzeugen, die ab dem Jahre 2011 zugelassen werden /EuCo-06/. 
Folge dieser neuen umweltgerechten Gesetzgebung ist die Findung einer verbrauchsoptimier-
ten Lösung für den im Kapitel 1 beschriebenen Konflikt zwischen Komfort und Energieauf-
wand von noch größerer Bedeutung. Sich auf diese neuen Rahmenbedingungen rechtzeitig 
vorzubereiten, stellt eine neue Herausforderung für die Klimaanlagenentwicklung dar. Eine 
umweltgerechte Lösung scheint nach dem heutigen Stand der Technik nur dadurch zu errei-
chen, indem man nicht nur jede einzelne Komponente der Kälteanlage nach Schwachstellen 
durchforstet, sondern auch deren Zusammenwirkung im Gesamtsystem betrachtet und dieses 
verbrauchstechnisch optimiert. Darüber hinaus könnte der Umstieg auf ein anderes umwelt-
neutrales Kältemittel, das gleichzeitig einen höheren Wirkungsrad der KLA ermöglicht, zu-
sätzlich helfen. 
Seit mehreren Jahren versuchen weltweit die chemische Industrie, Forschungsinstitute, Au-
tomobilhersteller und -zulieferer, einen passenden und umweltfreundlichen Ersatz für R134a 
zu finden. Doch die meisten, bekannten Kältemittel scheitern an technischen oder umweltori-
entierten Anforderungen wie z.B. Brennbarkeit, Giftigkeit oder den bereits erklärten maximal 
zulässigen RGWP- oder RODP-Werten. 
Europäische und vor allem deutsche Automobilhersteller sehen in der Anwendung von Koh-
lendioxid als Kältemittel (R744) die einzige Alternative, um nach dem heutigen Stand der 
Technik einen akzeptablen Kompromiss für einen umsetzbaren und wirtschaftlichen Umstieg 
zu erreichen (vgl. /VDA-04, S.124/). Anderer Meinung sind dagegen mehrere US-Forscher 
und Zulieferfirmen. Nach deren Ansicht trägt der Umstieg auf R744 nicht der geforderten 
Reduktion der ganzheitlichen Umweltbelastung durch den Betrieb der KLA Rechnung und 
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rechtfertigt somit nicht den erhöhten Entwicklungsaufwand (vgl. /BrYD-01, S. 19ff/ und 
/Bhat-99/).  
2.2 Das Kältemittel Kohlendioxid (R744) 
Im Gegensatz zu R134a ist Kohlendioxid 
ein natürliches Abbauprodukt der Natur, das 
weder brennbar noch explosiv ist und bei-
spielsweise bei Gärprozessen oder als Stoff-
wechselprodukt im Atemgas von Mensch 
und Tier entsteht. 
In Tabelle 1 sind die wichtigsten Stoffdaten 
und Eigenschaften von Kohlendioxid 
(R744) im Vergleich zu dem bisher in Kli-
maanlagen verwendeten Kältemittel R134a 
aufgezeigt. 
Eine weitere, positive Eigenschaft von R744 
gegenüber R134a ist die 8-mal höhere vo-
lumetrische Kälteleistung, die auf Grund der geringeren, notwendigen Kältemittelmasse und 
der daraus resultierenden reduzierten Volumenströme eine günstigere Auslegung der KLA 
erlaubt. 
Stoffdaten R 744 R 134a 
Molmasse, M g/mol 44,01 102,03 
Kritische Temperatur, Tk °C 31,06 101,2 
Kritischer Druck, pk bar 73,835 40,7 
Kritische Dichte, ρk kg/m3 467,6 515,3 
Sättigungsdruck bei 0°C bar 34,85 2,93 
Verdampfungsenthalpie 
bei 0°C kJ/kg 231,6 198,4 
Volumetrische  
Kälteleistung bei 0°C kJ/m
3 22547 2863,1 
RGWP20 - 1 (0) 3100 
RGWP100 - 1 (0) 1300 
RODP - 0 0 
Preis pro kg ca. € 0,25 4 
Tabelle 1: Vergleich der Stoffeigenschaften zwischen 
R774 und R134a 
Ein deutlicher Nachteil einer mit R744 arbeitenden Kfz.-KLA liegt sicherlich darin, dass be-
dingt durch dessen Stoffeigenschaften Betriebsdrücke von 100 bar und mehr bei hohen Um-
gebungstemperaturen erreicht werden können. Dieses hohe Druckniveau beansprucht die 
Bauteile sehr und die Suche nach passenden Dichtungselementen wird außerdem schwieriger. 
Darüber hinaus sind die meisten Kältemaschinenöle nicht über den gesamten R744-
Zustandsbereich löslich, was zu einer Phasentrennung in bestimmten Betriebspunkten führen 
kann. Folglich ist die Absicherung einer kontinuierlichen Ölrückführung zum Kältemittelver-
dichter von größter Bedeutung. 
Um alle diese technischen Herausforderungen zu erfüllen, haben Klimaanlagenentwicklung 
und Klimatisierungsforschung mehrerer deutscher Fahrzeughersteller zusammen mit For-
schungsinstituten, anderen internationalen Wettbewerbern und Zulieferern in den letzten Jah-
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ren wichtige Beiträge geleistet, um einen durchführbaren und wirtschaftlichen Umstieg auf 
R744 zu ermöglichen ( vgl. u. A. /HeRW-05/, /UBA-04/,/VDA-04/, /Weea-05/). 
Obwohl die Weiterverwendung von R134a als Kältemittel in automobilen KLA – zumindest 
europaweit – zeitlich beschränkt ist, dürfen die im Kapitel 1 erwähnten Absichten der europä-
ischen Umweltkommission, den Kraftstoffmehrverbrauch der KLA in den Fahrzeug-
Kraftstoffverbrauchsangaben berücksichtigen zu lassen, nicht außer Acht gelassen werden. 
D.h. mögliche Optimierungspotenziale für die bestehende automobile R134a-Kälteanlage 
sollten aufgezeigt werden, um den Kraftstoffmehrverbrauch bis ins Jahr 2011 neu zugelasse-
ner Fahrzeugtypen zu reduzieren. 
Im nächsten Abschnitt wird eine kurze Erläuterung über die Arbeitsweise eines TXV zur Ü-
berhitzungsregelung gegeben, um anschließend eine Methode vorzustellen, mit deren Hilfe 
dieses Expansionsventil modelliert werden kann. Durch die Anwendung des hierbei entste-
henden Modells innerhalb passender Simulationsplattformen kann sein Einfluss auf die Leis-
tungszahl der jeweiligen Anlage untersucht werden. Optimierungspotenziale können dadurch 
aufgespürt werden. 
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3 Das thermostatische Expansionsventil für R134a-Kälteanlagen 
Aktuell werden in automobiler Anwendung zwei Arten von R134a-Kälteanlagen eingesetzt  
– mit und ohne Überhitzungsregelung. Beide basieren bekanntlich auf dem Kaltdampfprozess 
und bestehen neben Rohrleitungen aus: 
- einem Kältemittelverdichter (KMV) 
- einem Kondensator 
- einem Verdampfer 
- einem Reservoir (Sammler / Receiver) 
- und einem Drosselorgan 
Bei Anlagen ohne Überhitzungsregelung kommen eine Festdrossel und ein Niederdruck-
sammler zwischen Verdampfer und KMV zum Einsatz, der einen ständigen Kältemittelüber-
schuss bevorratet. Damit fördert der KMV das Kältemittel aus einem näherungsweise immer 
gesättigten Gaszustand. Diese Art der Kreislaufgestaltung zeichnet sich durch ihre Einfachheit 
und relativ niedrige Kosten aus. Aufgrund der besseren Regelgüte haben sich in der europäi-
schen automobilen Kältetechnik vor allem Kälteanlagen mit Überhitzungsregelung durchge-
setzt, bei denen ein thermostatisches Expansionsventil und ein Hochdrucksammler zum Ein-
satz kommen. 
Der Grund für die Überhitzungsregelung beruht auf zwei Anforderungen. Erstens soll ein von 
Flüssigkeitströpfchen freier Kältemittelzustand am Verdichtereintritt durch eine Überhitzung 
des Sauggases garantiert werden. Zweitens soll der größtmögliche Verdampferflächenanteil 
für die Verdampfung genutzt werden, was regelungstechnisch nur durch eine möglichst ge-
ringe Überhitzung erzielt werden kann. 
Die sich am Verdampfer einstellende Überhitzung hängt von der Verdampferleistung ab, wel-
che durch die luftseitigen Randbedingungen bestimmt wird. Wenn die Kälteanlage nicht über 
einen am Verdampferausgang platzierten Phasentrenner verfügt, muss vom Expansionsventil 
der passende Kältemittelmassenstrom zur Verfügung gestellt werden, damit der Verdampfer 
mit einer geeigneten Überhitzung betrieben werden kann. Das heißt, dass eine optimale Mas-
senstromregelung durch ein Drosselorgan gewährleistet werden muss. Im anderen Fall müsste 
z.B. eine geeignet Hochdruckregelung angewandt werden, um die Kälteanlage energetisch 
sinnvoll zu betreiben. Da unter den heute eingesetzten Expansionsorganen nur das thermosta-
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tische Expansionsventil eine Massenstromregelung ermöglicht, wird seine Funktionsbeschrei-
bung den Schwerpunkt dieses Kapitels bilden. 
3.1 Bauteilbeschreibung und -aufbau 
Vom Kondensator
Hochdruck, flüssig
Zum KMV
Saugdruck, gasförmig
Zum Verdampfer
Niederdruck, zweiphasig
Vom Verdampfer
Saugdruck, gasförmig
Regulierschraube mit Rückstellfeder
Druckstift
Ventilgehäuse/ Ventilkörper
Thermokopf mit Steuerfüllung
DruckmembranRücklaufstelle
Drosselstelle
 
Abbildung 1: 3D- Schnittdarstellung TXV 
Im thermostatischen Expansionsventil durchläuft das aus dem Verdampfer strömende Kälte-
mittel auf dem Weg zum KMV eine Rücklaufstelle im Ventilkörper (s. Abbildung 1), an der 
die Kältemitteltemperatur am Verdampfer-Ausgang (TVA) auf die Steuerfüllung übertragen 
wird, die sich verschlossen im so genannten Thermokopf befindet. Die Steuerfüllung nimmt 
im stationären Fall die Kältemitteltemperatur an und reagiert mit einer Druckänderung, wor-
aus sich eine Volumenänderung ergibt (s. Kapitel 3.2). 
Während die oberen Wände des Thermokopfes als starr anzusehen sind, wird die untere Seite 
mit einem dünnen Blech, der sogenannten Druckmembran, verschlossen, welches wie eine 
dünne, steife Tellerfeder agiert und die Volumenänderung der Steuerfüllung aufnimmt und 
weiterleitet. Der Saugdruck wirkt der temperaturabhängigen Ausdehnung der Steuerfüllung 
auf der Membranoberfläche entgegen. Die sich hieraus ergebende vertikale Verschiebung der 
Membranmitte wird an den Druckstift über eine Druckplatte weitergegeben und auf den Dros-
selkörper geleitet (in Abbildung 1 als Kugelventil ausgeführt). Der Drosselkörper sitzt auf 
einer Rückstellfeder, die für den notwendigen Widerstand sorgt, so dass er zwischen einem 
Maximalhub (xmax) und einem Minimalhub (xmin) bewegt werden kann. Diese Bewegung wird 
des Weiteren innerhalb dieser Arbeit als Ventilhub bezeichnet. Über die Regulierschraube 
wird der Regelsollwert des TXV festgelegt, indem das resultierende gezwungene Schwin-
gungssystem vorgespannt wird. Unter Umständen und je nach Bauweise des TXV kann der 
Druckstift Reibungskräfte an seinem Schaft bei seiner Auf- und Abwärtsbewegung erfahren. 
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In diesem Falle entsteht aus den vorhandenen Kräften ein gedämpftes, gezwungenes Schwin-
gungssystem.  
3.2 Die Steuerfüllung 
Unter Steuerfüllung (SF) versteht man einen Stoff, eine Stoffpaarung oder ein Stoffgemisch 
mit temperatur- und ggf. volumenabhängigem Druckverhalten. Meistens erzielt man dieses 
temperaturabhängige Druckverhalten durch den Einsatz eines kondensierbaren Steuermedi-
ums und ggf. eines Inertgases, denn die Steuerfüllung soll normalerweise bei einem Tempera-
turanstieg des Sauggases mit einer Druckerhöhung antworten – und umgekehrt. Grundsätzlich 
kann dieses Verhalten auf unterschiedlichen Weisen erreicht werden. Über die zum Stand der 
Technik gehörenden Steuerfüllungsarten wird anschließend eine kurze Beschreibung gegeben. 
3.2.1 Flüssigfüllung 
Drucksignal-
leitung
Fühler
Vom
Kondensator
zum Verdampfer
Saugleitung
Flüssighase
des Steuermediums
 
Abbildung 2: Schematischer Aufbau eines TXV mit 
Flüssigfüllung 
Wenn man ein Kältemittel oder azeotro-
pes Kältemittelgemisch, das im Tempe-
ratureinsatzbereich des Expansionsven-
tils immer zweiphasig vorliegt, als Steu-
ermedium benutzt, bezeichnet man die 
sich ergebende Steuerfüllung als Flüssig-
füllung. Je nachdem, wie viel Raum des 
Thermokopfes bzw. des vorhandenen 
Fernfühlers von der Flüssigphase des 
Steuermediums eingenommen wird, 
können sich unterschiedliche Füllungs-
verteilungen in einem TXV mit Flüssig-
füllung ergeben. 
Eine vor allem in der stationären Kältetechnik weit verbreitete Anwendungsart ist die Flüssig-
füllung für wechselnde Temperaturen (/Hege-53/). Sie wird eingesetzt, um zu garantieren, 
dass, selbst wenn es bedingt durch Umgebungseinflüsse oder durch den thermischen Einfluss 
des expandierenden Kältemittels zu einer tieferen Thermokopftemperatur kommt, der Steu-
ermediumsdruck immer der Temperatur des, von der Anlagengröße bedingt, weit entfernt 
platzierten Fühlers folgt. Damit diese Funktion eintritt, muss die in den Fühler/Thermokopf 
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abgefüllte Flüssigkeitsmenge so gewählt sein, dass sich die Trennfläche zwischen Flüssigkeit 
und Dampf des Steuermediums immer nur im Fühlerraum bildet. Abbildung 2 zeigt hierzu 
den schematischen Aufbau eines TXV mit Fernfühler und Flüssigfüllung, in welcher man den 
hohen Flüssigkeitsanteil im Innenraum sowohl des Thermokopfes als auch des Fernfühlers 
erkennen kann. Selbst wenn die Temperatur des Thermokopfes (und die des Kapillarrohres) 
tiefer als die des Fühlers liegen sollte, bildet sich die Zweiphasen-Trennfläche (Gas/Flüssig) 
im Fühler aus. Somit wird der Sättigungsdruck an dieser Stelle bestimmt, während die kältere 
Flüssigphase im Thermokopf im unterkühlten Zustand vorliegt. Hierbei gilt die Annahme, 
dass das Kapillarohr, das den Thermokopf mit dem Fühler verbindet, die gleiche Temperatur 
wie der Thermokopf aufweist. 
Sollte dagegen die Thermokopftemperatur soweit absinken, dass sich das gesamte Kondensat 
in ihm sammelt, oder wäre die abgefüllte Steuermediumsmenge doch nicht genügend, dass 
die Trennfläche zwischen Dampf- und Flüssigphase sich doch im Thermokopf bilden kann, 
würde das TXV sein Arbeitsprinzip „umkehren“ und nicht mehr nach der Fühler- sondern 
nach der Thermokopftemperatur regeln. Das sich im Fühler nur noch gasförmig befindende 
Steuermedium läge in diesem Falle im überhitzten Zustand vor. Dieses Phänomen tritt bei 
richtig abgefüllten Flüssigkeitsfüllungen nicht auf, ist aber ein Problem beim Einsatz von al-
len Typen von Gas-Füllungen. 
p
T
Da
m
pf
dr
uc
kk
ur
ve
 S
te
ue
rfü
llu
ng
pkrit
T
p
T
p
T
p
T
p
crit
∂
∂
∂
∂
∂
∂
∂
∂
====
>>>
123 ρρρρρρρρ
Te
m
pe
ra
tu
r-
Ei
ns
at
zb
er
ei
ch
 
D
am
pf
dr
uc
kk
ur
ve
 K
äl
te
m
itt
el
.1 const=ρ
.2 const=ρ
.3 const=ρ
.constkrit =ρ
T k
rit
123 ρρρρ >>>krit
 
Abbildung 3: Druckkennlinie eines Steuermediums 
Aufgrund des zu erreichenden hohen Flüssig-
keitsanteils ergibt sich eine relativ hohe Dich-
te, die bei der Abfüllung des Thermokopf-
Fühler-Systems mit dem zweiphasig vorlie-
genden Steuermedium erreicht werden muss. 
Damit das richtige Arbeitsverhalten eintritt, 
muss die Abfülldichte für eine Flüssigfüllung 
außerdem so gewählt sein, dass der Tempera-
turwert, ab dem das Steuermedium in den ü-
berhitzten Gaszustand übergeht, weit oberhalb 
des möglichen Temperatureinsatzbereichs des 
TXV liegt, denn wie Abbildung 3 schematisch 
zeigt, hängt dieser Temperaturwert von der 
Abfülldichte des Steuermediums ab. Diesem 
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Beispiel nach wäre der Dichtewert ρ3 für den Einsatz als Flüssigfüllung geeignet. Üblicher-
weise werden Thermokopf-Fühler-Systeme für TXV mit Flüssigfüllung volumetrisch aus ei-
nem unterkühlten Zustand abgefüllt. Die abgefüllte Menge erreicht jedoch die kritische Dich-
te des Steuermediums nicht. Das abgefüllte Steuermediumsvolumen ist somit kleiner als das 
Volumen des Fühlers, aber größer als das Gesamtvolumen aus Thermokopf und Kapillarrohr. 
Aufgrund der vergleichsweise großen Steuermediumsmenge, die sich im Thermokopf-Fühler-
System befindet, ist die thermische Reaktionszeit einer Flüssigfüllung relativ lang. D.h. Tem-
peraturschwankungen in der Saugleitung werden nur in verzögerter Art in eine Druckantwort 
zurückgeführt. 
3.2.2 Gasfüllung 
Die Gasfüllung ist aus theoretischer 
Sicht eine Untergruppe der Flüssigfül-
lung, bei der die Füllmenge so klein 
gewählt wird, dass die kondensierbare 
Menge sich wörtlich auf „ein paar 
Tröpfchen“ beschränkt. Für den Einsatz 
als Gasfüllung (ohne MOP-Funktion) 
kann z.B. der Dichtewert ρ2 als Abfüll-
dichte angewandt werden. Ein TXV mit 
Gas-Füllung ist besonders empfindlich 
gegenüber äußeren Temperatureinflüs-
sen; weshalb immer garantiert werden 
muss, dass der Fühler die kälteste Temperatur im System darstellt, damit die Trennfläche zwi-
schen Dampf- und Flüssigphase sich auch nur im Fühler bilden kann. Nur so kann das TXV 
nach der Temperatur des Sauggases regeln (s. Abbildung 4). Andernfalls wird sein Arbeits-
prinzip umgekehrt und es regelt falsch z.B. nach der Thermokopftemperatur (Cross Ambient 
verhalten).  
Flüssighase
des Steuermediums
( Fühlertemperatur <
Thermokopftemperatur )
Flüssighase
des Steuermediums
( Fühlertemperatur >
Thermokopftemperatur )
Drucksignal-
leitung
Fühler
Vom
Kondensator
zum Verdampfer
Saugleitung
 
Abbildung 4: Schematischer TXV-Aufbau mit Gas-Füllung 
Aufgrund der geringen Steuermediumsmasse, die druckmäßig im überhitzten Gaszustand ab-
gefüllt wird, ist die thermische Reaktionszeit einer solchen Füllung sehr kurz, wodurch eine 
Temperaturänderung des Sauggases sehr schnell in eine Druckantwort umgesetzt wird. Je 
nach Anwendungsfall kann dies von Vor- oder Nachteil für die Kreislaufregelung sein. 
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3.2.3 Gas-Ballast-Füllung 
Um das schnelle Regelverhalten einer Gasfüllung zu dämpfen, werden Gas-Füllungen oft mit 
Ballast-Körpern kombiniert. Hierbei wird ein chemisch neutraler Füllkörper aus schlecht 
wärmeleitendem Material wie z.B. Glas- oder Steinwolle, oder anderen porösen Faserver-
bundmaterialien eingebracht (s. Abbildung 5), der durch seine Form und Masse die Reakti-
onsgeschwindigkeit des Fühlers auf Temperaturänderung beeinflusst. 
Verdampfen des 
Steuermediums und 
erneute Tröpfchen-
Kondensation am
kalten Ballastkörper
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Abbildung 5:Schematischer Ablauf der Kondensations-/Verdampfungsprozesse in einem TXV-Fühler 
mit Gas-Ballast-Füllung 
Bei einer Temperaturabsenkung am Fühler tritt durch Kondensation an der kalten Wand eine 
sofortige Absenkung des Steuerdrucks ein. Bei einem darauffolgenden Temperaturanstieg 
erwärmt sich zwar der Fühler nach kurzer Zeit und das Kältemittel verdampft an den Fühler-
wandungen, schlägt sich aber sofort wieder auf der noch kalten Oberfläche des Ballastkörpers 
nieder. Eine Druckerhöhung tritt also erst ein, wenn auch die Temperatur des Ballastkörpers 
entsprechend angestiegen ist. Auf diese Weise lässt sich die Reaktionsgeschwindigkeit gerade 
in nur einer Richtung verlangsamen. Die Gefahr einer Umkehrung des Arbeitsprinzips eines 
TXV mit Gas-Ballast-Füllung durch Temperaturverfälschung bleibt jedoch bestehen (/Hege-
53, S. 40/). 
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3.2.4 Adsorptionsfüllung 
Um ein langsames Ansprechverhalten der Füllung zu erreichen, ohne ein Umkehren des Ar-
beitsprinzips zu riskieren, können Adsorptionsfüllungen eingesetzt werden. Adsorption 
kommt aus dem Lateinischen und charakterisiert die Eigenschaft fester Körper, die sie umge-
benden Gase in ihrer Oberfläche zu verdichten. Jeder Körper bedeckt sich an einer gasförmi-
gen Umgebung mit einer verdichteten Gasschicht, die u. A. durch die Temperatur des Körpers 
beeinflusst werden kann. Die Adsorptionswirkung des Körpers hängt von der Größe der mit 
dem Gas in Berührung stehenden Oberfläche ab. Daher zeigt sich die Adsorptionswirkung 
besonders gut bei porösen Körpern, bei denen die unzählig feinen Höhlungen eine außeror-
dentlich große Oberfläche bieten. Bei einer Adsorptionsfüllung werden bestimmte poröse 
Stoffe in einem TXV-Fühler eingesetzt, um ein bestimmtes, sich darin befindende Gas mit 
sinkender Temperatur in ihrer Oberfläche zu verdichten, also zu adsorbieren. Dadurch ändert 
sich in Abhängigkeit der Temperatur im TXV-Fühler die freie Gasmenge und somit deren 
Druck. Damit entsteht eine – annähernd lineare – Druck,Temperatur-Beziehung, die vom Ad-
sorptionsvermögen des verwendeten Stoffes und seiner Menge, sowie von der Art, dem Vo-
lumen und der Füllmenge des eingesetzten Gases abhängig ist. Als Adsorbens können z.B. 
Aktiv-Kohle, Silicagel oder aktivierte Tonerde zum Einsatz kommen. Als Gas wird z.B. Koh-
lendioxid oder Kohlenwasserstoffe mit entsprechend tiefem Siedepunkt verwendet. 
3.2.5 Gas-MOP-Füllung 
Während die bereits erläuterten Füllungstypen maßgebend in der stationären Kältetechnik 
zum Einsatz kommen, werden in der automobilen Kältetechnik hauptsächlich druckbegrenzte 
Füllungen verwendet. Die Gas-MOP-Füllung ist eine Unterart der Gasfüllung, die aus einem 
kondensierbaren Anteil, dessen Füllmenge so gering ist, dass sie nur bis zu einem bestimmten 
Temperaturwert im Temperaturarbeitsbereich des TXV zweiphasig bleiben kann (vgl. Druck-
verlauf für ρ1 in Abbildung 3 auf Seite 13), und einem als Gaspolster fungierenden Inertga-
santeil besteht. Der Temperaturwert, bei dem das Steuermedium bei geschlossenem Ventil 
vollständig in den gasförmigen Zustand übergeht, wird als „Maximum Operating Temperature 
(MOT)“ bezeichnet; der sich hierbei einstellende Druckwert als „Maximum Operating Pressu-
re (MOP)“. Während der Dampfdruck des kondensierbaren Anteils bis zum MOT-Wert nur 
noch von seiner mittleren Temperatur abhängig ist, hängt der Partialdruck des gegebenenfalls 
vorhandenen Inertgasanteils auch von der hubbedingten Volumenänderung im Thermokopf 
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ab. Aus der Addition der beiden Partialdrücke ergibt sich der Gesamtdruck (unter der An-
nahme, dass das Inertgas sich nicht in der Flüssigphase des Steuermediums löst). 
Solange der kondensierbare Anteil nicht vollständig verdampft ist, kann sein Druck-
Temperatur-Verlauf mit Hilfe einer passenden Beziehung wie z.B. der Antoine-Gleichung 
abgebildet werden. Nach Übersteigen der MOT steigt der Druck der Steuerfüllung, die dann 
vollständig gasförmig vorliegt, nur noch mit einem deutlich schwächeren Gradienten als im 
zweiphasigen Zustand weiter. Dieser Gradient entspricht der isochoren Druckänderung des 
Stoffgemisches bei Temperaturänderung im überhitzten Gaszustand und wird von der vorlie-
genden Fülldichte jeder einzelnen Komponente festgelegt. 
Wenn die Kältemitteltemperatur am Verdamp-
feraustritt sich im überhitzten Temperaturbe-
reich der Steuerfüllung befindet, tritt im Ther-
mokopf ein druckbegrenzender Effekt auf, der 
umso stärker ausfallen wird, je niedriger die 
Fülldichte des Steuermediums gewählt wird. 
Für jedes beliebige Stoffgemisch, das als Steu-
erfüllung dient, ist die maximal erreichbare 
MOT dessen kritischer Temperatur gleich. Der 
gewünschte, druckbegrenzende Effekt kann 
jedoch nur erreicht werden, wenn die Fülldichte deutlich unterhalb der kritischen Dichte des 
Gemisches liegt. Abbildung 6 zeigt beispielhaft den schematischen Verlauf einer Ventilöff-
nungskennlinie eines TXV mit Gas-MOP-Füllung im p-T-Diagramm. 
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Abbildung 6: Schematischer Verlauf einer Ventil-
öffnungskennlinie 
Die Auslegung von TXV mit Druckbegrenzungsfunktion, also MOP, hat ihren Ursprung in 
der stationären Kältetechnik, bei der elektrisch angetriebene KMV vor überhöhter Leistungs-
anforderung geschützt werden müssen, die vor allem dann auftreten kann, wenn die Anlage 
bei sehr hohen Ruhedrücken gestartet werden muss. Weil stationäre Kälteanlagen meistens 
KMV mit fixem Fördervolumen verwenden und bei hohen Saugdrücken die Ansaugdichten 
relativ hoch sind, kann ein unkontrollierter Start der Kälteanlage bei hoher Umgebungstempe-
ratur unter Umständen zu einer sehr hohen Leistungsaufnahme führen, die das Stromnetz des 
Betreibers überlasten bzw. den Antriebsmotor mechanisch beschädigen könnte. An dieser 
Stelle wird die o. g. Druckbegrenzungsfunktion zu Nutze gemacht. Denn solange der Ruhe-
druck des Systems oberhalb der Ventilöffnungskennlinie im MOP-Bereich liegt, bleibt das 
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Ventil geschlossen, der Massenstrom und somit auch die Leistungsanforderung des KMV 
werden begrenzt (vgl. /Gras-91/; /Park-05/). Daher wird der Begriff MOP auch zur Abkür-
zung des englischen Begriffs „Motor overload protection“ verwendet. 
Für automobile Anwendungen mit extern geregeltem KMV, wie sie heute zum Stand der 
Technik bei allen europäischen OEM gehören, ist diese Funktion aus Sicht der Anlagensi-
cherheit grundsätzlich überflüssig, da sie aus einer Minimalhubstellung heraus anfahren und 
somit in den ersten Betriebssekunden nur einen Bruchteil ihrer Förderleistung bringen. In Ka-
pitel 5.3 wird außerdem vorgestellt, wie eine Absenkung der MOT sogar zu einer Verbesse-
rung der Abkühldynamik des Fahrzeugs führen kann. 
Der druckbegrenzende Effekt der Steuerfüllung wird aber darüber hinaus auch dazu genutzt, 
die Thermokopfbauteile nicht unnötig druckfest und somit günstiger ausbilden zu können. 
Ein weiteres Unterscheidungsmerkmal von Steuerfüllungen ist der Steigungsunterschied zwi-
schen der Ventilöffnungskennlinie und der Dampfdruckkurve des Betriebskältemittels. Wenn 
diese ungefähr gleiche Steigungen aufweisen, spricht man von Parallelfüllungen. Kreuzt die 
Steuerfüllungskennlinie jedoch bei einem bestimmten Temperaturwert innerhalb des Tempe-
ratureinsatzbereichs des TXV die Dampfdruckkurve des Betriebskältemittels (s. Abbildung 
6), so spricht man von einer Kreuzfüllung (engl.: cross charge; vgl. /Park-05/). 
Bei einer Parallelfüllung versucht man über alle Drucklagen hinaus eine möglichst konstante 
Überhitzungskennlinie zu erreichen. Bei der Kreuzfüllung versucht man jedoch in Abhängig-
keit des Verdampfungsdruckes steigende Überhitzungswerte zu erreichen. Hieraus entsteht 
eine Überhitzungskennlinie, deren Wert unterhalb des so genannten Crossing Set Points 
(/HaLR-01/) null betragen kann und mit steigendem Saugdruck wächst. Cross-Charge-
Füllungen wurden im automobilen Bereich zusammen mit dem extern geregelten KMV einge-
führt, um die damals neuen Anforderungen, die sich beim Betrieb der Anlage mit minimalem 
Fördervolumen ergaben, zu erfüllen. Hierzu zählten: die ausreichende Schmierung des KMV 
bei geringfügigen Massenströmen und die Vermeidung von Saugdruckpulsationen an den 
Ventilplatten aufgrund zu niedriger Ansaugdichte. Beiden Effekten konnte entgegengewirkt 
werden, indem man bei den kritischen Betriebspunkten (hohe Verdampfungsdrücke) mehr 
Kältemittelmassenstrom als notwendig zuließ. D.h. man stellte das Ventil „nasser“ ein. Da-
durch kann mehr unverdampftes Kältemittel durch den Verdampfer fließen und in den KMV 
gelangen. Natürlich ist diese Maßnahme aus kältetechnischer Sicht negativ, weil dieses un-
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verdampfte Kältemittel keinen Kälteleistungsbeitrag erbringt. Aus Sicht der Dauerhaltbarkeit 
des KMV ist sie aber positiv, weil flüssiges Kältemittel das Kältemittelöl besser transportiert 
und zu einer besseren Kühlung des KMV beiträgt. 
3.3 Regelcharakteristik 
Während bei regeltechnischer Beschreibung des TXV der Ventilhub als Stellgröße definiert 
wird, müssen sowohl die Kältemitteltemperatur als auch der Kältemitteldruck am Verdamp-
ferausgang als Regelgröße betrachtet werden. Hiermit resultiert die temperatur- und druckab-
hängige Regeleigenschaft, woraus das Ventil seinen Namen bezieht thermo- (und) statisch. 
Obwohl sich aus den oben genannten Regelgrößen ein Überhitzungswert rechnerisch ermit-
teln lässt, kann aber bei der Beschreibung der Regeleigenschaft des TXV von „Überhitzungs-
regelung“ keine Rede sein, denn das Ventil erhält keine interne bzw. externe Überhitzungs-
sollwertvorgabe. 
Bei korrekter regelungstechnischer Betrachtung des TXV 
muss die Federvorspannkraft als Sollwert und nicht, wie 
üblich gedacht, die Überhitzung nach dem Verdampfer 
definiert werden (vgl. /CoSu92/). Wegen der thermody-
namischen Abhängigkeit zwischen Sättigungsdruck und -
temperatur im Zweiphasengebiet kann man sich durch die 
Wahl einer passenden Steuerfüllung einen Regelbereich 
zu Nutze machen, der von einer bestimmten Drucklage 
heraus mit einem bestimmten Temperaturgradienten das 
Zweiphasengebiet steigend verlässt und somit indirekt 
zur Überhitzungsregelung dienen kann. 
xmin
p
h
xmax
Crossing
Set-point
Dieser Regelbereich verläuft bandförmig bis zum Erreichen der MOT und ermöglicht nähe-
rungsweise eine Kenntnis über den Austrittszustand des Kältemittels aus dem Verdampfer. 
Abbildung 7 zeigt schematisch den Regelbereich eines TXV mit Kreuzfüllung im p-h-
Diagramm. 
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Abbildung 7: Schematische Darstel-
lung des Regelbereiches eines TXV mit 
Kreuzfüllung in einem Ausschnitt des 
p-h-Diagramms 
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Abbildung 8: Regelkreis des Systems TXV-Verdampfer /Tisc-05/ 
Eine vollständige Beschreibung der Regelfunktion des TXV ist nur mit Berücksichtigung des 
Verdampfers als Regelstrecke möglich. Abbildung 8 zeigt den Regelkreis des TXV neben 
einem Verdampfer als Blockschaltbild. In dieser Darstellung wird das TXV in verschiedene 
Teilkomponenten wie z.B. Feder, Füllung, Membran und Drossel aufgeteilt. In Abhängigkeit 
der Verdampferlast (luftseitige Randbedingungen) ergeben sich TVA und pVA, die über Wär-
me- bzw. Druckleitung am Thermokopf die Verstellkraft (F) erzeugen. Die Verstellkraft wie-
derum wirkt entgegen der Vorspannkraft des Feder-Masse-Dämpfer-Systems und erzeugt den 
Ventilhub (x) des Drosselkörpers, der zusammen mit den Systemgrößen (kältemittelseitigen 
Randbedingungen) Ventileintrittstemperatur (TVE), Hochdruck (pVE) und Verdampferaustritts-
druck (pVA) den Kältemittelmassenstrom ( ) bestimmt (vgl. /Tisc-05/). Aus diesem Grund 
wird bei korrekter regelungstechnischer Betrachtung des TXV die Vorspannkraft als Sollwert 
definiert und nicht – wie üblich – die Überhitzung nach dem Verdampfer (vgl. /CoSu-92/). 
.
m
3.4 Thermische Dämpfungscharakteristik 
Um die regelungstechnische Beschreibung des TXV abzuschließen, muss die transiente Ar-
beitsweise erläutert werden. Weil der Wärmestrom zwischen dem die Rücklaufstelle durch-
fließenden Kältemittelmassenstrom und der Steuerfüllung im Thermokopf unterschiedliche 
Körper durchschreitet und weil die Steuerfüllung an sich auch eine bestimmte Wärmeleitfä-
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higkeit und -kapazität besitzt, nimmt sie die Temperaturänderungen im Kältemittel mit einer 
bestimmten Verzögerung auf. Aus dieser Verzögerung resultiert eine Dämpfung in der Reak-
tionsfähigkeit des Ventils. Diese Dämpfung wird üblicherweise in Form einer Zeitkonstante τ 
ausgedrückt. 
Der Wärmeübergang von der Kältemittelströmung auf die Steuerfüllung kann beeinflusst und 
somit die Zeitkonstante definiert werden. Dies kann z.B. durch Änderung der geometrischen 
Eigenschaften des Thermokopfes, der Fülldichte der Steuerfüllung, der Dicke und dem 
Durchmesser der Druckmembran sowie Größe des Öffnungsquerschnitts der Rücklaufstelle 
beeinflusst werden. Durch eine hohe Zeitkonstante können die bei automobilen Anwendungen 
relativ schnell wechselnden Randbedingungen abgedämpft werden. 
3.5 Der Drosselvorgang 
Nachdem das Kältemittel den Kondensator mit hohem Druck und i. d. R. unterkühlt verlassen 
hat, muss es auf den Verdampfungsdruck expandiert werden. Bei den meist verwendeten 
Drosselorganen findet eine isenthalpe Expansion statt. Nachdem das gedrosselte Kältemittel 
das Zweiphasengebiet erreicht, tritt eine begrenzende Erscheinung auf, die man als Choke 
bezeichnet. Ein theoretisch fundierter, für alle Arten von Drosselorganen geltender Ansatz zur 
Beschreibung des im Zweiphasengebiet endenden Drosselvorgangs von Kältemitteln ist zum 
Zeitpunkt der Verfassung dieser Arbeit nicht bekannt gewesen. In der Wissenschaft werden, 
um diese Fragestellung zu lösen, entweder mathematische Modelle, die den gesamten Dros-
selvorgang in einen künstlichen, rein flüssigen und in einen rein gasförmigen Drosselvorgang 
trennen, oder empirische Korrekturparameter benutzt, die innerhalb einer expliziten Massen-
strombeziehung den gesamten Drosselvorgang abbilden lassen. Diese Korrekturparameter 
können wiederum kältemittel- bzw. drosselorganspezifisch von den Eintritts- und/oder den 
Austrittszuständen abhängen. In Abhängigkeit von der Drosselart und dem untersuchten Käl-
temittel können die gewählten mathematischen Approximationsansätze jedoch sehr unter-
schiedlich sein (vgl. u. A.: /Enge-94/ /KiOn-94/ /Bhat-99/ /SiHB-01/ /Liea-04/ /MaRH-06/). 
Da der wissenschaftliche Schwerpunkt dieser Arbeit nicht darin liegt, den thermodynami-
schen Drosselvorgang als solchen zu beschreiben, sondern die Funktionsweise und Wirkung 
von Drosselorganen auf die Kreislaufregelung zu erläutern und mögliche Wege zur Optimie-
rung aufzuzeigen, wird die um versuchsbasierte KV-Koeffizienten erweiterte DIN EN 60534 
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(s. Gl. 4-26, S. 41) als Anhaltspunkt für die weitere Beschreibung des Drosselvorgangs inner-
halb dieser Arbeit angewandt. 
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4 Modellierung von TXV aus Herstellerangaben 
Nach abgeschlossener Funktionsbeschreibung des TXV wird in diesem Kapitel ein neuartiges 
Konzept zur Modellierung der im TXV stattfindenden Teilvorgänge präsentiert, das sich von 
den zum Zeitpunkt der Verfassung dieser Arbeit in der Literatur bekannten Methoden (s. Ka-
pitel 4.1) grundsätzlich abhebt. Die hierfür verfolgten Modellansätze sind: 
- ein physikalischer Modellansatz für die Beschreibung der Thermokopfgeometrie (Kapitel 
4.2) und der Eigenschaften einer Zwei-Stoff-Füllung (Kapitel 4.3), 
- ein empirischer Modellansatz für die transiente Wärmeleitung zwischen der Kältemittel-
strömung und dem Thermokopf, der herstellerspezifische Angaben berücksichtigt (Kapitel 
4.4), 
- ein geometriebasierter Modellansatz für die Beschreibung des Ventilmechanismus, der 
versuchstechnisch ermittelte Reibungskoeffizienten berücksichtigt (Kapitel 4.5) und 
- ein empirischer Modellansatz für die Beschreibung der Drosseleigenschaften (Kapitel 
4.6). 
Nicht berücksichtigt bleiben hierbei folgende zusätzliche Einflussfaktoren: 
- Wärmeaustausch zwischen Ventilgehäuse und -Umgebung 
- Wärmeaustausch durch das Ventilgehäuse von der hoch- in die niederdruckseitige Käl-
temittelströmung 
- Kältemittelleckage entlang der Druckstiftführung 
- Einfluss der Impulsübertragung am Drosselkörper auf dessen Öffnungsverhalten 
- Öleinfluss auf Strömungsverhältnisse und Wärmeübertragung 
4.1 Bisherige Arbeiten zur Modellierung von TXV 
Die bekannten Modelle zur Beschreibung von TXV können zwei Gruppen von Simulations-
methoden zugeordnet werden. Zur ersten gehören empirische Methoden, die auf Versuchs-
randbedingungen basierend eben diese Versuche in Form von numerisch abgeleiteten Kenn-
feldern abbilden. Zur zweiten gehören weitgehend physikalisch basierte mathematische Me-
thoden, die teilweise jedoch analytische Approximationen, d.h. parametrisierbare Beziehun-
gen verwenden können. Während die bekannten, auf TXV bezogenen, empirischen Methoden 
auf Systemantworten spezieller Versuchsaufbauten beruhen und eher für regelungstechnische 
Anwendungen und nicht zur Optimierung oder Geometriefestlegung geeignet sind, bilden die 
mathematischen Methoden die entsprechenden physikalischen Bilanzen innerhalb des TXV 
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(wie z.B. Massen-, Kräfte- und Energieerhaltungssätze) möglichst nahe ab. Der Geometriebe-
zug fehlt aber in den meisten Fällen (vgl. /Taea-95/). 
Mehrere mathematische Modellansätze sind in der Literatur zu finden, die das thermostatische 
Regelprinzip auf der Basis der so genannten statischen Überhitzung und der dynamischen -, 
oder Arbeitsüberhitzung beschreiben. Manche von ihnen benutzen zwar teilweise geometrie-
bezogene Parameter zur Beschreibung der Wirkweise des TXV, bei den meisten fehlt jedoch 
der Geometriebezug ganz (vgl. /DiAg-00/). Unter statischer Überhitzung versteht man die 
Mindestüberhitzung des Verdampfers, die in Abhängigkeit des vorliegenden Verdampfungs-
druckes notwendig ist, damit der Drosselkörper sich von der Drosselstelle zu entfernen an-
fängt. Als dynamische Arbeitsüberhitzung bezeichnet man dagegen die reale Überhitzung die 
notwendig ist, um das Ventil auf einen bestimmten Hubwert zu öffnen. Die Arbeitsüberhit-
zung fasst die beiden zuvor genannten additiv zusammen. Aus Abbildung 9 ist die tempera-
turabhängige Druck-Öffnungskennlinie eines TXV mit Kreuzfüllung abzulesen. Für einen 
Verdampferaustrittsdruck von 5 bar wird hierin ebenfalls der Zusammenhang zwischen Ar-
beits- und statischer Überhitzung grafisch dargestellt.  
Statische
Überhitzung
Dynamische
Überhitzung /
Öffnungsüberhitzung
Betriebspunkt
Arbeits-
Überhitzung =
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Abbildung 9: Zusammensetzung der Arbeitsüberhitzung 
Bei der Ermittlung einer solchen Öffnungskennlinie eines TXV wendet der Ventilhersteller 
eine nach dem ASHRAE-Standard 17-1998 durchgeführte Messmethode an. Hierbei befindet 
sich der Thermokopf in einem Bad, während durch das Ventil das Prüfmedium (Druckluft) 
Kapitel 4: Modellierung von TXV aus Herstellerangaben 25
aus einem Hochdruckbehälter fließt (s. Abbildung 10). Bei der Erhöhung der Badtemperatur, 
was die Kältemitteltemperatur am Verdampferaustritt simuliert – und somit auch die Steuer-
füllungstemperatur (TSF), wird der Druck aufgenommen, auf dem das Prüfmedium in die 
Rücklaufstelle (unterhalb der Membran) entspannt wird. Dieser Druck entspricht dem Öff-
nungsdruck des Ventils bei der jeweiligen Temperatur. 
 
Abbildung 10: ASHRAE-Messstandard für TXV/ASHR-98/  
Bei dieser Prüfmethode stellt sich ein Minimaldurchfluss an der Drosselstelle des geprüften 
Ventils ein, der von einer stromabwärts platzierten Normblende bestimmt wird (in Abbildung 
10 als Orifice bezeichnet). Der gemessene Ventilöffnungsdruck ist im Vergleich zum eigent-
lichen Steuerfüllungsdruck um einen bestimmten Offsetdruck pOffset niedriger (s. Gl. 4-9) und 
entspricht der druckäquivalenten Federvorspannkraft bei der Hubstellung xmin des Drosselkör-
pers, die mit dem an der Drosselstelle entstehenden Minimaldurchfluss korrespondiert. 
Jede Information bzw. jedes Modell, das sich auf die Arbeitsüberhitzung bezieht, bedarf einer 
Zusatzinformation, z.B. des Druckgradienten (Abbildung 29, S. 48), um auf den sich erge-
benden Ventilhub und darüber hinaus auf den Kältemittelmassenstrom zu schließen. TXV-
Modelle, die auf Basis der Arbeitsüberhitzung aufbauen, sind für die Beschreibung von TXV 
mit Kreuzfüllung außerdem insofern nicht geeignet, als diese Art von Ventilen in großem 
Maße „nasse“ Betriebspunkte anstreben, d.h. den Verdampferaustrittszustand ins Zweipha-
sengebiet einregeln (Arbeitsüberhitzung = 0). Da dieses Verhalten gleichwohl bei sehr unter-
schiedlichen Verdampferlasten auftreten kann, ergibt sich kein Unterscheidungsmerkmal für 
den Berechnungsingenieur, um Systemsimulation betreiben zu können. Geometrie- bzw. phy-
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sikalisch basierte Modelle ermöglichen dagegen eine bessere Voraussage des tatsächlichen 
Ventilverhaltens. 
Tamainot-Telto et al. stellten 1993 einen stationären teilweise geometriebasierten, teilweise 
empirischen Modellansatz vor, bei dem sie eine parabolische Annäherungsgleichung für den 
Sättigungsdruck der Steuerfüllung (Gas-Ballast-Füllung) vorschlugen und die Membranfläche 
und die Federkonstante zur Beschreibung des Kräftegleichgewichtes am Drosselkörper ver-
wendeten – inklusive einer vereinfachten Impulsbilanzierung, die sich auf die Geometrie der 
Drosselstelle bezieht (/Taea-95, S.189/). 
Conde und Sutter (/CoSu-92/) stellten ein stationäres, mathematisches Modell vor, bei dem 
vor allem großer Wert auf die geometrienahe Beschreibung des hubabhängigen, freien Dros-
selquerschnitts und auf die analytische Ermittlung des am Drosselkörper resultierenden Im-
pulses gelegt wurde. Denn die sich am Drosselkörper ergebende Impulskraft bewirkt eine 
Minderung des Ventilhubes und somit des freien Drosselquerschnitts und des Kältemittelmas-
senstromes. Um diese Minderung des Massenstromes zu kompensieren, ist eine zusätzliche 
Überhitzung notwendig, die Conde und Sutter durch einen quasi-stationären Lösungsansatz 
mathematisch auszudrücken versuchten. Leider sind die präsentierten Validierungsversuche 
auf einen kleinen Überhitzungsbereich beschränkt (8 -10K). 
Bei beiden Modellen (dem Tamainot-Teltoschen und dem Condeschen) wurde der Strö-
mungsvorgang an der Drosselstelle durch empirische, auf dem Bernoulli-Ansatz basierende 
Beziehungen beschrieben und das transiente Verhalten des TXV wurde nicht berücksichtigt, 
d.h. die Wärmeübertragung von der Kältemittelströmung in die Steuerfüllung wurden nicht 
betrachtet. 
Die für die thermische Trägheit des TXV maßgebende Wärmeübertragung zwischen der Käl-
temittelströmung und der Steuerfüllung und die damit verbundene Zeitverzögerung wurden in 
der Vergangenheit vor allem aus regelungstechnischen Gründen von anderen Autoren behan-
delt. So präsentierten z.B. James und James 1987 Modelle zur Beschreibung der Zeitkonstan-
te von TXV mit Fernfühler (vgl. /JaJa-87/). Hamery et al. untersuchten die sich zwischen 
Verdampfer und TXV ergebenden Übertragungsfunktionen anhand Herstellerangaben für die 
dazugehörigen Zeitkonstanten (vgl. HaLR-01). Tahat et al. versuchten die Zeitkonstante des 
TXV durch einen teilweise geometriebasierten, mathematischen Ansatz zu beschreiben. Ihre 
Modelle sind – wie bei anderen Autoren auch – stark von der Übertragungscharakteristik der 
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gesamten Regelstrecke abhängig. Außerdem machten sie keine Angaben darüber, welcher 
TXV-Typ ihrem Modell zu Grunde lag (vgl. /TaIP-01/). 
Andere Autoren wie Wedeking und Stöcker oder Liu et al. versuchten, die gemeinsame Ver-
dampfer-TXV-Einheit als Regelkreis zu beschreiben und daraus eine mittlere Zeitkonstante 
durch regelungstechnische Ansätze zu ermitteln (vgl. /WeSt-66/ bzw. /Liea-96/). 
Lou berichtete 2005 über eine transiente Kreislaufsimulationsplattform, in der ein dynami-
sches TXV-Modell implementiert wurde, das über die Druckdifferenz am Thermokopf ge-
steuert wird. Die Wärmeübertragung von der Kältemittelströmung in die Steuerfüllung wurde 
hierbei durch eine vom Ventilhersteller anzugebende Zeitkonstante ausgedrückt. Über einen 
Geometriebezug für die Kräftebilanz wurde aber nicht berichtet (vgl. /Lou-05/). 
Ausgehend von diesem Kenntnisstand hebt sich das im Folgenden präsentierte Modell zur 
Beschreibug der physikalischen Teilvorgänge im TXV insofern ab, da es durch eine physika-
lisch basierte Beschreibung der einzelnen Teilvorgänge im TXV eine deutlich bessere Basis 
für Simulationen zur Kreislaufoptimierung oder für die Durchführung von Parametervariatio-
nen und geometrisch fundierten Sensibilitätsanalysen bietet. Vor allem eine streng bauteilbe-
zogene Beschreibung der Thermokopfgeometrie und das volumenabhängige Partialdruckbe-
rechung der einzelnen Komponenten der Steuerfüllung versetzen dem Berechnungsingenieur 
erstmals in die Lage , das Regelverhalten von TXV im Voraus zu berechnen – ohne dass reale 
Prototypen hergestellt werden müssen. 
4.2 Thermokopfgeometrie 
Bei den meisten Expansionsventil-
herstellern für automobile Anwen-
dungen besteht der Thermokopf 
aus zwei aufeinander geschweißten 
Blechprägeteilen, die einen kegel-
stumpfförmigen Innenraum ausbil-
den, der zum Bevorraten der Steu-
erfüllung genutzt wird. Beim Abfüllvorgang des Thermokopfes expandiert die Steuerfüllung 
mit deutlichem Überdruck im gasförmigen Zustand in das Innere des Thermokopfes. Hierbei 
wird die Membran auf ihre Maximalauslenkung gebracht und das Gemisch erfüllt das gesam-
te Thermokopfinnenvolumen. Um die hubbedingte Volumenänderung des Thermokopfinnen-
Db
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Va Vb
Gehäuse
Membran
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Abbildung 11: Geometrie eines Thermokopfes ohne Fernfühler 
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volumens zu modellieren, können u. A. Daten aus direkter Volumenmessung durch Auslitern 
oder CAD-Analyse angewandt werden. Im Folgenden wird ein Modellansatz präsentiert, um 
die Geometrie des Thermokopf-Innenraumes mathematisch zu beschreiben. 
Unter Vernachlässigung des Einflusses des Füllungsdruckes bzw. wenn die Membran nicht 
aus ihrer Neutrallage ausgelenkt ist, kann das drucklose innere Füllvolumen Vo des Thermo-
kopfes (s. Gl. 4-1) in Form zweier aufeinander angrenzenden Kegelstumpfe mit Hilfe der 
Durchmesser Da, Db und De und der Höhen ha und hb abgeschätzt werden. (/Dubb-01, S. 
A31/): 
ba VVV +=0  mit: Gl. 4-1
)+DD+D(DhπV ababa ²²12
⋅⋅⋅=a  und Gl. 4-2
)+DD+D(DhhπV ebebab ²²)(12
⋅⋅−⋅=b . Gl. 4-3
Betrachtet man die ausgedehnte Membran als einen Kreisabschnitt (entsprechend der Schnitt-
darstellung aus Abbildung 11), so kann durch die zeitabhängige Membranausdehnung dh(t), 
die bis auf einen einstellungsbedingten Offset dem Ventilhub entspricht, die hubbedingte Vo-
lumenänderung VM(dh) des Thermokopfes ermittelt werden. Das gesamte Thermokopfinnen-
volumen VTK (dh) resultiert somit aus der Summe von V0 und VM(dh) (s. Gl. 4-4):  
⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛ ⋅⋅⋅=+ )²(²
4
3
6
)())((= 00 t+dhDet + dhVtdhVV(dh(t))V MTK
π . Gl. 4-4
Die Eignung obiger Gleichung zur Modellierung der hubabhängigen Änderung des Thermo-
kopfinnenvolumens kann mit Hilfe eines Prüfstandsaufbaus, wie in Abbildung 12 schema-
tisch dargestellt, überprüft werden. Hierbei wird die Steuerfüllung (und ihr eigener Druck) 
durch eine Flüssigkeit simuliert, die, mit Druckluft beaufschlagt, durch eine Glaskapillare mit 
Messskala zur Bestimmung der Volumenänderung geführt wird und für die Auslenkung der 
Membran und somit die Änderung des Thermokopfinnenvolumens sorgt. Abbildung 13 zeigt 
das Ergebnis der Vermessung eines Serienventilthermokopfs mit einem solchen Prüfstand. 
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Abbildung 12: Schematischer Prüfstandsaufbau zur Bestimmung der hubbedingten Thermokopfin-
nenvolumenänderung 
Trotz der vernachlässigbaren Hysterese und der leichten Krümmung des gezeigten Verlaufs 
kann im Falle des untersuchten Thermokopfes die Volumenänderung oberhalb des Minimal-
hubes (0.02 mm) problemlos durch den Ansatz aus Gl. 4-4 beschrieben werden. Wenn die 
Membran den Minimalhubwert von 0.02 mm erreicht hat, ist das Thermokopfinnenvolumen 
bereits um ca. 5% gewachsen. Diese starke Volumenänderung kann nicht wiedergegeben 
werden. Genauso wie am Ende des Hubbereichs (ca. 0.57 mm in Abbildung 13), wo der 
Thermokopf ebenfalls ca. 5% Volumenänderung auf einer sehr kurzen Hubstrecke erfährt. 
Diese abrupte Volumenänderung entsteht, weil die Membran ein nichtlineares Biegeverhalten 
aufweist, das durch ihr Anlegen an die Kontur des unteren Thermokopfdeckels verursacht 
wird und von ihren geometrischen Abmessungen und Materialeigenschaften abhängt. Eine 
3D-Berechnung der Durchbiegungslinie der Membran in Abhängigkeit des Ventilhubs bzw. 
der an der Membran anliegenden Druckdifferenz könnte ermöglichen, dieses Anliegverhalten 
zu simulieren. Für Hubwerte kleiner als den Nominalventilhub xnom betrug die Abweichung 
zwischen simulierter und gemessener Volumenänderung bei zehn, willkürlich erwählten Mus-
tern gleicher Bauart weniger als ±3%. Der nominale Ventilhub xnom bezeichnet den maxima-
len Ventilhub, ab dem die Massenstromkennlinie in den asymptotisch waagerechten Ast ü-
bergeht. 
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Abbildung 13: Hubbezogene Änderung des Innenvolumens eines Serienventil-Thermokopfes 
4.3 Partialdruck-Berechnung einer Gas-MOP-Steuerfüllung 
Die Steuerfüllungen handelsüblicher TXV mit Gas-MOP-Füllungen bestehen grundsätzlich 
aus zwei Komponenten: dem kondensierbaren Steuermedium (SM) und einem Inertgas (IG), 
welches das Druckniveau des Steuermediums erhöht. Ventilhersteller sind mit der Weitergabe 
von Informationen sehr restriktiv, wenn es um die Zusammensetzung der Steuerfüllungen 
geht. Verfügt man jedoch über diese Informationen, so kann ein auf Stoffdaten basierendes 
Berechnungsmodell erstellt werden, das den physikalisch korrekten Zusammenhang zwischen 
den Zustandsdaten der Steuerfüllung und dem Innenvolumen des Thermokopfes abbildet. 
Die Betrachtung der ventilhub- und temperaturabhängigen Dichten bzw. Partialdrücke beider 
Komponenten ist bei einem herkömmlichen TXV mit seinem relativen kleinen Thermokopf 
deswegen notwendig, da aufgrund der hubbedingten Volumenänderung des Thermokopfin-
nenvolumens die Dichte des Steuermediums zwischen Öffnungsbeginn und Maximalöffnung 
des Ventils um bis zu 30% abfallen kann. Abbildung 14 zeigt hierzu beispielhaft wie sich eine 
solche Dichteänderung mit R134a als Steuermedium auf das Verhalten des MOP- bzw. MOT-
Wertes auswirken kann (s. Abbildung 14). Hierbei entspricht der Dichtewert von 47 kg/m³ 
dem Ausgangzustand des Steuermediums bei V0= 600 mm³. Dieser Volumenwert stellt sich 
bei geschlossener Ventilstellung. Das Innenvolumen des Thermokopfes nimmt bis zum Errei-
chen der geometrisch maximal möglichen Membranausdehnung bei Maximalöffnung des 
Ventils stetig zu. Eine Erhöhung des Thermokpfinnenvolumens um ca. 25% bewirkt einen 
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Dichtewert von 38 kg/m³ und eine Erhöhung um ca. 50% führt zu einem Dichtewert von 
32 kg/m³. 
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Abbildung 14: Beispiel für das volumenbedingte Verhalten der MOP/MOT-Werte für R134a als Steuer-
füllung, Stoffdaten aus Refprop7TM
Im Falle dessen, dass die Steuerfüllung auch aus inerten Komponenten besteht, lässt sich e-
benfalls eine nicht zu vernachlässigende Abhängigkeit ihres Druckwertes vom Ventilhub ab-
bilden. Abbildung 15 zeigt hierzu am Beispiel für Helium als Inertgas, wie sich der Druck in 
Abhängigkeit der im Thermokopf herrschenden Temperatur und des Innenvolumens entwi-
ckelt – ausgehend von einem Anfangsvolumen (V0) von ca. 600 mm³ und einer Fülldichte von 
ca. 0.2 kg/m³. 
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Abbildung 15: Berechnetes Druck-Temperatur-Kennfeld für Helium in Abhängigkeit des 
Füllvolumens, Stoffdaten aus Refprop7TM
Wenn man beide Diagramme miteinander verknüpft bzw. die jeweiligen Drücke für konstante 
Volumina addiert, erhält man für die Beispielkombination R134a/He das in Abbildung 16 
dargestellte Kennfeld. Darin erkennt man eine starke Abhängigkeit des gesamten Steuerfül-
lungsdruckes vom Innenvolumen des Thermokopfes. Vor allem im überhitzten Zustand des 
Steuermediums ist der Volumeneinfluss auf den gesamten Steuerfüllungsdruck besonders 
sichtbar und stellt den expliziten Grund für die Berücksichtigung der Volumenänderung des 
Thermokopfes bei der Modellerstellung dar. 
Da ein thermostatisches Expansionsventil im Abkühlvorgang – vor allem unmittelbar nach 
dem Start des Kfz. bzw. bei hohen Umgebungstemperaturen oder Sonneneinstrahlung – oft 
den MOP-Bereich durchquert, kann in diesen Fällen sein transientes Verhalten nur durch die 
Berücksichtigung der volumenabhängigen Druckänderung der Steuerfüllung richtig beschrie-
ben werden. 
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Abbildung 16: Berechnetes volumenabhängige Druck-Temperatur-Kennfeld für das Stoffpaar R134a/He 
als Steuerfüllung 
Um das oben dargestellte volumenabhängige Druck-Temperatur-Kennfeld für ein bestimmtes 
TXV zu erzeugen, müssen folgende Informationen bekannt sein bzw. errechnet werden: 
- mSM: Füllmasse des Steuer-Mediums 
- mIG: Füllmasse des Inert-Gases 
Da die in einem Serienthermokopf abgefüllten Massen sehr gering sind und die Thermoköpfe 
druckgesteuert abgefüllt werden, müssen diese beiden Informationen indirekt aus anderen 
Quellen ermittelt werden. Da die Darstellung der Ventilöffnungskennlinie die übliche Infor-
mation ist, die bei Anfrage vom Ventilhersteller angegeben wird (s. Abbildung 17), wird an-
schließend eine Methode entwickelt, um die für die Berechnung beider Massen notwendigen 
Informationen ausgehend von dieser Darstellung abzuleiten. 
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Abbildung 17: Gemessene Öffnungskennlinie TXV1 
Wie in Kapitel 3.2 bereits erläutert, steht der MOP-Punkt in eindeutiger Abhängigkeit von der 
Abfülldichte des Steuermediums. D.h. aus einer solchen Darstellung wie Abbildung 17 kann 
mit Hilfe der gesättigten Dampfdichte ρSM ermittelt werden, welche Dichte das Primärgas im 
MOP-Punkt aufweist: 
)('', MOTSMMOPSM ρρ =  Gl. 4-5
Unter der Annahme, dass am MOP-Punkt das Ventil gerade geschlossen hat und der Thermo-
kopf sein kleinstes Innenvolumen einnimmt, folgt: 
0, Vm MOPSMSM ⋅= ρ  Gl. 4-6
Mit dieser Angabe und der im Voraus durchzuführenden Bestimmung der Hubabhängigkeit 
des Thermokopfinnenvolumens (s. Kapitel 4.2) kann die hubabhängige Dichte des Steuerme-
diums ermittelt werden. Unter der Annahme, dass die inerte Komponente nicht in Lösung mit 
der flüssigen Phase des Steuermediums geht, kann die hubabhängige Dichte des Steuermedi-
ums wie folgt beschrieben werden: 
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))((
)))(((
tdhV
m
tdhV
Total
SM
TotalSM =ρ , gleichzeitig resultiert der Inertgasdruck aus: Gl. 4-7
OffsetSMSättMOPIG pMOTpMOPp +−= )(,,  Gl. 4-8
Gl. 4-8 weist jedoch die Unbekannte pOffset auf. Dieser Wert kann aber wiederum mit Hilfe 
von Abbildung 17 ermittelt werden. Hierfür wird ein weiterer Stützpunkt aus der Öffnungs-
kennlinie für einen beliebigen Temperaturwert größer als der MOT-Wert genommen (z.B. 
MOT+ bzw. MOP+ aus Abbildung 17). Weiterhin unter der Annahme, dass bei diesem Zu-
stand der Thermokopf das gleiche Innenvolumen wie am MOP-Punkt einnimmt (V0), folgt:  
+++ −+= MOPMOTpMOTpp IGMOPSMSMOffset )(),( ,ρ , mit: Gl. 4-9
0
)(
V
MOTRmMOTp IGIGIG
+
+ ⋅⋅=  Gl. 4-10
Wieder unter der Annahme, dass der Thermokopf am MOP-Punkt sein kleinstes Innenvolu-
men einnimmt, lässt sich dann die Masse des Inertgases z.B. mit Hilfe der Idealgasgleichung 
in Abhängigkeit der Zustandsgrößen am MOP-Punkt wie folgt beschreiben: 
MOTR
Vp
m
IG
MOPIG
IG ⋅
⋅= 0,  , so dass: Gl. 4-11
0
,,
)(
)()(
V
MOTMOTR
MOTpMOTpMOPMOP
m
IG
SMSättSMSätt
IG ⋅−⋅
−+−= +
++
 Gl. 4-12
Nachdem man die Masse an Inertgas ermittelt hat, muss seine ventilhubabhängige Dichte er-
mittelt werden, wozu die Bestimmung des für die inerte Komponente zur Verfügung stehen-
den Volumens notwendig ist. Hierfür muss zuerst der Dampfanteil des Steuermediums be-
stimmt werden. Hierzu benötigt man ein geeignetes Stoffberechnungsprogramm wie z.B. 
Refprop™ von NIST®. 
)))((),((),( tdhtTfdhtX SMSFSM ρ=  Gl. 4-13
Nach Bekanntwerden des transienten Dampfanteils lässt sich zusammen mit der Sättigungs-
dichte der Flüssigphase des Steuermediums (ρ'SM) das von der flüssigen Phase des Steuerme-
diums eingenommene Volumen errechnen. Das restliche Volumen (VIG) steht sowohl der 
Gasphase des Steuermediums als auch der inerten Komponente zur Verfügung: 
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mtXtdhVtdhtTV
SFSM
SMSM
TotalSFIG ρ
⋅−−=  Gl. 4-14
Hiermit lässt sich die transiente, hubabhängige Dichte der inerten Komponente errechnen: 
))(),((
))(),((
tdhtTV
mtdhtT
SFIG
IG
SFIG =ρ  Gl. 4-15
Der Gasdruck der inerten Komponente lässt sich ebenfalls mit Hilfe eines geeigneten Stoffbe-
rechnungsprogrammes ermitteln. Der gesamte Steuerfüllungsdruck setzt sich aus den beiden 
Teildrücken additiv zusammen (s. Gl. 4-16). 
)))(),((),(()))(),((),(())(),(( tdhtTtTptdhtTtTptdhtTp SFIGSFIGSFSMSFSMSFSF ρρ +=  Gl. 4-16
Für ein untersuchtes Serienventil mit Kreuzfüllung zeigt Abbildung 18 die erreichte Fehler-
quote bei der Simulation seiner Ventilöffnungskennlinie, die bei ca. 0.02 mm konstant gehal-
tenem Ventilhub gemessen wurde. Dieser Hubwert wurde im Voraus bei der Ventileinstellung 
nach der ASHRAE-17 ermittelt. 
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Abbildung 18: Fehlerbetrachtung bei der Simulation der Ventilöffnungskennlinie nach der Methode aus 
Kapitel 0 
Dieser Gegenüberstellung zufolge ist mit weniger als 1% Abweichung bei der Anwendung 
dieser Methode zur Approximation der Ventilöffnungskennlinie nach Gl. 4-16 zu rechnen. 
Hierzu ist jedoch zu erwähnen, dass bei der Messung der Ventilöffnungskennlinie der ver-
wendete Ventilprüfling mit einer Messuhr zur Ventilhubanzeige versehen wurde (s. 
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Abbildung 19). Grund dafür ist, dass bei der Standardmethode nach der ASHRAE-17 der 
Luftdurchsatz durch die Normblende aufgrund des steigenden simulierten Verdampferaus-
trittsdrucks mit höher werdender Thermokopftemperatur ansteigt. Um diesen erhöhten Luft-
durchsatz zu ermöglichen, muss der Drosselkörper einen größeren Hub als beim Einstellzu-
stand machen, wodurch das Thermokopfinnenvolumen ansteigt. Um dies zu vermeiden, wur-
de der Verdampferaustrittsdruck nicht über die an der Drosselstelle expandierte Druckluft, 
sondern direkt über einen Druckminderer simuliert. 
Ventilhubanzeige
Temperierbad
Druckaufnehmer
Druckminderer
atm. Druck
p =f(Hub)
 
Abbildung 19: Versuchsaufbau zur Vermessung 
einer Iso-Hubkennlinie 
Hierdurch kann garantiert werden, dass die 
Membran nach jeder Temperaturänderung 
während der Messung die gleiche Position wie 
beim Einstellzustand einnimmt. Hiermit wird 
also der Druckverlauf einer Iso-Hubkennlinie 
aufgenommen, wodurch man von einem kon-
stanten Thermokopfinnenvolumen ausgehen 
kann. Ferner garantiert der atmosphärische 
Druckausgleich an der Drosselstelle, dass die 
bei der Standardmethode sonst vorhandene 
Druckwirkung durch die Druckluft auf den 
Drosselkörper die Messung nicht verfälscht. 
4.4 Modellierung des Wärmetransports in den Thermokopf 
Der Wärmestrom zwischen der Kältemittelströmung und der Steuerfüllung eines als Block-
ventil ausgeführten TXV wird durch den Druckstempel, das Blechgehäuse des Thermokopfes, 
den Druckstift, ggf. das Kunststoff-Inlay und die Membran übertragen. Wegen der Komplexi-
tät dieses dreidimensionalen Wärmeleitungsprozesses und der komplizierten Beschreibung 
jener Bestandteile des Thermokopfes muss die reale Wärmeübertragung abstrahiert und durch 
ein vereinfachtes Modell abgebildet werden. Eine genaue Abbildung der Wärmeübertragung 
in den Thermokopf könnte durch die Anwendung rechnerunterstützter Werkzeuge, wie drei-
dimensionale CFD-Berechnungsprogramme, möglich sein. Zum heutigen Stand der Technik 
ist jedoch fraglich, ob diese Programme den kältemittelseitigen Phasenwechsel bei den relativ 
niedrigen umgesetzten Leistungen beherrschen können. Bei dieser Arbeit wurde der gleiche 
Wärmeleitungsberechnungsansatz, wie der von Lou 2005 vorgeschlagen wurde, angewandt. 
Dieser leitet sich aus dem ersten Hauptsatz ab und lautet (vgl. Lou-05/): 
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( ) 0)()(1)(. =−⋅− tTtTtT SFKMSF τ  Gl. 4-17
Hierbei bedeuten τ eine bauteilspezifische Zeitkonstante, die im Falle des Referenzventils  
6 s beträgt.  
4.5 Modellierung der Ventilmechanik 
Die meisten TXV-Ausführungen besit-
zen eine lineare Spiralfeder zur Rück-
stellung des Drosselkörpers, der in 
ihrer Auf- und Abwärtsbewegung 
durch bauteilspezifische Anschläge 
limitiert ist, so dass der Ventilhub (x) 
nur in einem Bereich zwischen xmin 
und xmax stattfinden kann. Die Kraft, 
die notwendig ist, um xmin zu verlas-
sen, entspricht der über die Regulier-
schraube eingestellten Federvorspan-
nung (∆l) und wird innerhalb dieses Beitrages Fmin genannt (siehe Gl. 4-23). Die Kraft die 
notwendig ist, um den Drosselkörper auf den obersten Anschlag zu bringen, wird Fmax ge-
nannt (s. Abbildung 20). 
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X
xmin
xmax
x
Fmin Fmax F
 
Abbildung 20: Modellierung der Ventilmechanik 
Abbildung 20 zeigt ein schematisches Funktionsbild des Verstellmechanismus mit m als Ge-
samtsumme aller beweglichen Massen und x als Verschiebung (Hub) des Drosselkörpers. Die 
auf den Mechanismus wirkenden Kräfte können wie folgt beschrieben werden: 
- Kraft der Steuerfüllung (FSF) ))(())(),(())(),(( , txAtxtTptxtTF effMSFSFSFSF ⋅=  Gl. 4-18
)())((
....
txmtxFT ⋅=  Gl. 4-19
))(()()),(( , txAtpttxF effMVAKM ⋅=  Gl. 4-20
.
exp )( -
..
)())(( txfStribeckR eftxktxF
⋅⋅+⋅=  Gl. 4-21
)())(( txctxF FF ⋅=  Gl. 4-22
lcF FMin ∆⋅=  Gl. 4-23
- Trägheitskräfte (FT) 
- Vertikale Kraft der 
Kältemittelströmung (FKM) 
- Reibungskräfte (FR) 
- Federnde Kraft (FF) 
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Aufgrund ihrer Beschaffenheit weist die Membran keine 
konstante Wirkfläche in Abhängigkeit des Ventilhubes 
auf. Darüber hinaus kommt hinzu, dass nicht die gesamte 
Membranfläche an der Verschiebung des Druckstempels 
beteiligt ist, sondern nur eine reduzierte Wirkfläche, die 
sich im Laufe der Bewegung ändert (s. Abbildung 21). 
Druckstempel
Membran in Ruhezustand
Tatsächliche Durchbiegungslinie
Angenäherte Durchbiegungslinie
De
AM,eff (x)
 
Abbildung 21: Schematische Darstel-
lung der Membranausdehnung 
 
Eine Betrachtung der Membran als beidseitig eingespannter Biegebalken (statisch überbe-
stimmt) unter beidseitiger Steckenlast dürfte als Weg dienen, um die tatsächliche Durchbie-
gungslinie geometriebasiert zu beschreiben. Aufgrund fehlender geometrischer Angaben wur-
de jedoch für die vorliegende Arbeit der empirische Weg gewählt und über einen Versuch die 
hubabhängige Veränderung der effektiven Membranfläche (AM,eff (x)) ermittelt. Hierfür wurde 
ein spezial präpariertes Ventil wie in Abbildung 22 dargestellt verwendet, bei dem die Steuer-
füllung entnommen wurde und der Steuerfüllungsdruck direkt mit Druckluft über einen 
Druckminderer simuliert wird. 
Während auf der Gegenseite ein konstanter 
Druck herrscht, erhöht man den Steuerfül-
lungsdruck solange bis das Ventil auf Ma-
ximalöffnung gekommen ist. Der Wegauf-
nehmer zeichnet hierbei den Ventilhub auf. 
Bildet man das Verhältnis zwischen der 
Druckdifferenz an der Membran (∆pM) und 
der für die Stauchung der Rückstellfeder 
notwendigen Kraft, erhält man die hubab-
hängige effektive Membranwirkfläche. 
Abbildung 23 zeigt hierzu ein Beispiel für 
ein handelsübliches TXV. Hierin wird er-
sichtlich, dass bis zum nominalen Ventilhub des Referenzventils (xnom) der lineare Annäh-
rungsansatz vollständig ausreichend ist. Für die weitere Parametrisierung des Mechanik-
Modells des Referenzventils und zur Vervollständigung des Differentialgleichungssystems 
aus Gl. 4-25 wird die hubbedingte Änderung der Membranfläche wie folgt definiert (bei der 
Wegaufnehmer
Druckaufnehmer
Druckminderer
atm. Druck
p =const.
(z.B. 3bar)
 
Abbildung 22: Versuchsaufbau zur Bestimmung der 
effektiven Membranfläche 
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Messung von insgesamt 10 Ventilmustern konnte in der ermittelten Steigung von Gl. 4-24 
eine Standardabweichung kleiner 5% festgestellt werden): 
x
x
xAxA
xAxA
nom
nomeffMeffM
effMeffM ⋅−−= )()()()( ,min,min,,  Gl. 4-24
Durch Zusammenführen der Gleichungen Gl. 4-18 bis 24 erhält man folgende nichtlineare 
Differentialgleichung zur Beschreibung des Kräftegleichgewichtes, die zusammen mit dem 
transienten Thermokopf-Wärmeübertragungsmodell als Basis für die Anwendung in Plattfor-
men zur dynamischen Kältekreislaufsimulation dient. 
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Abbildung 23: Beispiel für die hubbedingte Änderung der effektiven Membranwirkfläche eines han-
delsüblichen automobilen TXV 
Für die Beschreibung der gesamten Reibungskräfte FR (Gl. 4-22) wird der Reibungskraft-
Ansatz von Stribeck, der mit Hilfe des exponentiellen Übergangskoeffizienten fexp und des 
Anpassungskoeffizienten fStribeck  den Übergang von der Haft- in die Gleitreibung beschreibt, 
zusammen mit einem mittleren Reibungskoeffizienten k  für die Berechnung der zur Ge-
schwindigkeit proportionalen Reibungskraft vorgeschlagen (vgl. /Best-99/, Dyna-03/). Diese 
Koeffizienten sind durch eine geometrische bzw. bauteilnahe Beziehung nicht im standard-
mäßigen Betrieb des TXV unter dem Einfluss von Kältemittel und Öl vorausberechenbar, 
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können aber durch den Abgleich mit relativ einfachen Versuchsreihen bestimmt werden (s. 
Kapitel 4.9). 
4.6 Modellierung des Drosselvorganges  
Der Massenstrom, der sich bei der rein in der Flüssigphase stattfindenden, isenthalpen Expan-
sion einstellt, kann als Funktion der am Ventil herrschenden Druckdifferenz (∆p) und der Käl-
temitteldichte (ρ) unmittelbar vor der Drosselstelle beschrieben werden. Der am meisten hier-
für angewandte Zusammenhang ist der Bernoulli-Ansatz. Wie bei Tamainot und Telto bzw. 
Conde und Sutter wird innerhalb dieser Arbeit ebenfalls der Bernoulli-Ansatz für die Be-
schreibung der Druckabfallbeziehung an der Drosselstelle gewählt, aber in Form der DIN EN 
60534 mit dem Durchflusskorrekturkoeffizienten Kv (s. Gl. 4-26). Da in der Praxis Versuchs-
ergebnisse meistens vom theoretischen Ansatz abweichen – vor allem wenn der Expansions-
endzustand zweiphasig vorliegt, wird der volumetrische Durchflusskorrekturkoeffizient Kv 
angewandt, um diese Unstimmigkeit auszugleichen (vgl. /Enge-94/). Er beschreibt einen An-
passungsfaktor, der von einer drosselspezifischen, geometrischen Größe abhängt, stellt die 
hubabhängige Veränderung des freigegebenen Strömungsquerschnittes der Drosselstelle im-
plizit dar und muss in den meisten Fällen experimentell unter standardisierten Randbedingun-
gen ermittelt werden. Für Kältemittel, die in der Flüssigphase teilweise kompressibel sind, 
beschreibt die DIN EN 60534 die experimentelle Vorgehensweise zur Ermittlung des Durch-
flusskorrekturkoeffizienten Kv von Stellventilen. In Gl. 4-26 verstehen sich N6 als eine Um-
rechnungskonstante und Y(t) als ein von den Stoffeigenschaften abhängender Anpassungspa-
rameter (s. Gl. 4-27 und Gl. 4-28). 
)()()())(),(( 6
.
ttptYNKttpm V ρρ ⋅∆⋅⋅⋅=∆ , mit: Gl. 4-26
6.316=N  und Gl. 4-27
t
Luft
EVE
x
tp
tp
tY
⋅⋅
∆
−=
κ
κ3
)(
)(
1)(  Gl. 4-28
Die einzige dynamisch messbare geometrische Größe, auf die der Kältemittelmassenstrom 
bezogen werden kann, ist der Ventilhub. Aus diesem Grund bietet es sich an, den Durchfluss-
koeffizienten Kv darauf zu beziehen. Vom Hersteller des Referenzventils wurde ein aus 36 
Messpunkten bestehendes Massenstromkennfeld, das unter den in Tabelle 2 aufgelisteten 
Randbedingungen aufgenommen wurde, zur Verfügung gestellt. Aus diesem Kennfeld wurde 
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das KV-Kennfeld nach Gl. 4-26 berechnet und über den Ventilhub aufgetragen. Wie in 
Abbildung 24 ersichtlich verhält sich der KV-Wert beim Referenzventil in Abhängigkeit des 
Ventilhubes näherungsweise linear. Die Steigungen der angesetzten Annährungskennlinien 
weichen aber in Abhängigkeit der an der Drosselstelle anliegenden Druckdifferenz (∆p) von-
einander ab. Träg man sie über ∆p auf, so erhält man ein Diagram wie in Abbildung 25 darge-
stellt. Die errechneten Steigungen ließen sich im Falle des Referenzventils durch einen loga-
rithmischen Ansatz fitten. Die Korrekturfaktoren für die logarithmische Annährung weichen 
in Abhängigkeit des Verdampfungsdruckes sehr wenig voneinander ab (s. Annährungsglei-
chungen in Abbildung 25). Aus diesem Grund wurde die Abhängigkeit vom Verdampfungs-
druck vernachlässigt und der Mittelwert zwischen den Steigungs- und Offsetfaktoren der drei 
logarithmischen Annährungsgleichungen gebildet, sodass sich folgender Gesamtansatz ablei-
ten ließ (s. Gl. 4-29): 
( ) )(25.99))(ln(81.55))(),(( txtptxtpKv ⋅+∆⋅=∆  Gl. 4-29
Damit folgt aus Gl. 4-26: 
( ) )()()()(25.99))(ln(81.55))(),(),(( 6. ttptYNtxtpttptxm ρρ ⋅∆⋅⋅⋅⋅+∆⋅=∆  Gl. 4-30
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Tabelle 2: Randbedingungen der zur Verfügung gestellten Versuchsergebnisse zur Ermittlung des KV-
Koeffizienten 
Verdampfungstemperatur in °C 0 5 10 
Verdampfungsdruck in bar 2.93 3.50 4.15 
Unterkühlung in K 5 
Kondensationstemperatur in °C 45 55 65 45 55 65 45 55 65 
Druck vor Expansionsventil in bar 11.6 14.9 18.9 11.6 14.9 18.9 11.6 14.9 18.9 
Druckdifferenz (∆p) in bar 8.9 12 16 8.9 12 16 8.9 12 16 
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Abbildung 24: KV-Kennlinien des Referenzventils in Abhängigkeit vom Ventilhub für unterschiedliche ∆p-
Werte  
y = 55.894Ln(x) + 99.071
y = 55.033Ln(x) + 98.485
y = 56.516Ln(x) + 100.19
200
210
220
230
240
250
260
270
7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17
Druckdiffenrenz [bar]
S
te
ig
un
g 
[m
³/b
ar
*h
]
Ps [bar] = 2.929
Ps [bar] = 3.497
Ps [bar] = 4.146
y(∆p)=56.516*ln(∆p)+100.19
y(∆p)=55.894*ln(∆p)+99.071
y(∆p)=55.033*ln(∆p)+98.485
 
Abbildung 25: Steigung der Kv-Kennlinien aus Abbildung 24 in Abhängigkeit von ∆p für unterschiedliche 
Niederdrücke 
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Die Wiedergabegüte dieses Annäherungsansatzes zeigt Abbildung 26. Mit einer maximalen 
Standardabweichung zum vorgegebenen Kennfeld von ca. ±3.5% kann er als ausreichend 
genau bezeichnet werden, um innerhalb einer Kältekreislaufssimulation angewandt zu wer-
den. 
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Abbildung 26: Fehlerbetrachtung KV-Modell 
4.7 Zusammengefasster Modellaufbau 
Durch die Verknüpfung von Gl. 4-30 mit Gl. 4-24 erhält man das Gesamtmodell zur Be-
schreibung eines jeden TXV mit Gas-MOP-Füllung. Die analytisch nicht bestimmbaren ven-
tilhubabhängigen Größen (VTK(x), AM,eff(x) und KV(x)) werden durch empirische Modelle be-
schrieben. Abbildung 27 zeigt den zusammengefassten Informationsfluss zur Herstellung des 
TXV-Modells. Hierbei sind die Reibungskoeffizienten fexp und k ebenfalls experimentell bzw. 
nach stationärer Validierung des Gesamtmodells durch Parameteranpassung zu ermitteln. 
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Abbildung 27: Informationsfluss zur Erstellung des TXV-Modells 
4.8 Stationäre Validierung des TXV-Modells 
Weil eine Druckmessung direkt am Thermokopf einer Veränderung des serienmäßigen Ther-
mokopfvolumens bedarf, was zu einer Abweichung der resultierenden Abfülleckdaten der 
Steuerfüllung führt, kann die Wiedergabegüte des Steuerfüllungsmodells nur nach erfolgter 
Validierung des Mechanikmodells bewertet werden. Nachdem das hubabhängige Verhalten 
der effektiven Membranwirkfläche bekannt ist, kann das Zusammenwirken zwischen den 
Thermokopfmodellen (Thermokopf-Innenvolumen- bzw. Steuerfüllungsmodell) und dem 
Mechanikmodell untersucht werden. Wenn man die auf Seite 37 angewandte Prozedur zur 
Vermessung einer Iso-Hubkennlinie für unterschiedliche Hubwerten durchführt, erhält man 
ein Hub-Druck-Temperatur-Kennfeld (vgl. Abbildung 28), mit dessen Hilfe die Temperatur- 
bzw. Druckwerte, bei denen die Kennlinie der Füllung in den MOP-Bereich abknickt, festge-
stellt werden können und somit die Zusammenwirkung der o. g. Modelle beurteilt werden 
kann. 
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Abbildung 28: Dimensionslose Darstellung von Iso-Hublinien des Ventils TXV1, Simulationsabgleich 
durch Gl. 4-25 
Aus wettbewerbstechnischen Gründen erfolgt in Abbildung 28 die Darstellung der simulierten 
Iso-Hubkennlinien des Ventils TXV1 in dimensionsloser Art. Hierin erkennt man jedoch die 
starke Abhängigkeit der MOT von der in Kapitel 4.2 beschriebenen hubbedingten Innenvo-
lumenänderung des Thermokopfes und das richtige Zusammenwirken der angewandten Mo-
delle. 
4.9 Versuche zur Parameteranpassung des Mechanik-Modells 
Im Folgenden wird eine Parameteranpassung zur Ermittlung der Reibungskoeffizienten des 
TXV-Modells anhand eines Serienventils mit einer Nennleistung von 2 ton (7 kW) und einem 
nominalen Setting (Öffnungsdruck) von 3.25 bar bei 0°C (vgl. Abbildung 17) durchgeführt, 
das des Weiteren als TXV1 bezeichnet wird und dessen Federkonstante (cF) mit einem 
Nennwert von 26800 N/m vom Ventilhersteller angegeben wurde. 
Zur Ermittlung der Reibungskoeffizienten eines TXV kann der Versuchsaufbau aus 
Abbildung 19 erneut angewandt werden, aber mit einem digitalem Wegaufnehmer, um den 
gemessenen Hub, wie in Abbildung 29 dargstellt, transient aufzunehmen und auftragen zu 
können. Bei dieser Versuchsart wird der Ventilprüfling mit einem serienmäßigen Thermokopf 
auf eine konstante Temperatur gehalten (z.B. 10 °C). Der Verdampferaustrittsdruck wird e-
benfalls wie auf Seite 39 erläutert direkt mit Druckluft über einen Druckminderer simuliert 
und unter die Membran geleitet. Die Hubbewegung des drucklosen Drosselkörpers in Abhän-
Kapitel 4: Modellierung von TXV aus Herstellerangaben 47
gigkeit des simulierten Verdampferaustrittsdruckes ergibt den sogenannten Druckgradienten 
des Ventils, der definiert, um wie viel der Druck am Verdampferaustritt ausgehend vom Öff-
nungsdruck des Ventils abfallen muss, damit das Ventil seine Maximalöffnung erreicht. Im 
Falle dessen, dass eine transiente Modellierung des Modells nicht im Vordergrund steht, 
reicht es dann auch aus, diese Information direkt aus dem zweiten Quadranten des sogenann-
ten Vier-Quadranten-Diagram zu entnehmen (vgl. /Agea-05/). 
Durch die Anwendung von Gl. 4-25 innerhalb einer tran-
sienten Simulationsplattform, wie z.B. Dymola/Modelica (s. 
Kapitel 6.1), wurde die fehlenden Parameter für die Be-
schreibung der Reibungskräfte des Mechanik-Modells aus-
gehend von einem solchen Druckgradientenversuch für das 
Referenzventil identifiziert. Die ermittelten Reibungskoef-
fizienten können Tabelle 3 entnommen werden. Der Simu-
lationsabgleich mit dem Ergebnis der Ventilhubmessung bei konstanter Temperatur kann aus 
Abbildung 29 entnommen werden. Hierin erkennt man, dass die Ventilhysterese nur unter 
Berücksichtung der Reibungskräfte in einem akzeptablen Maße wiedergegeben werden kann. 
Außerdem erkennt man, dass aufgrund der Membranentwicklung (s. Abbildung 23) oberhalb 
des Nominalhubes xnom die Wiedergabegüte des Modells schlechter wird. 
Tabelle 3: Angepasste Reibungs-
parameter  
Parameter Größe Einheit 
k  1e4 N·s/m 
fStribeck 1.2 N 
fexp 2 s/m 
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Abbildung 29: Simulationsergebnisse und -Abgleich mit experimenteller Hysterese-Untersuchung bei 
konstanter Thermokopftemperatur (Druckgradientenmessung) 
Der relative Fehler zwischen simuliertem und gemessenem Hystereseverlauf beträgt im Be-
reich Hubwerte größer xnom weniger als ±5%. Etwas schlechter ist die relative Abweichung für 
kleiner werdende Hubwerte. In der Nähe des Öffnungsbeginns kann der relative Fehler bis zu 
30% und mehr betragen. Nicht desto trotz kann das Mechanik-Modell nach Gl. 4-25 als vali-
diert gelten, da die Standardabweichung zwischen simuliertem und gemessenem Hysterese-
verlauf weniger als 3% beträgt, wenn man die Ventilreibung mit den angepassten Parametern 
aus Tabelle 3 berücksichtigt. Ohne Berücksichtigung der Reibungskräfte beträgt die Stan-
dardabweichung zwischen simuliertem und gemessenem Hystereseverlauf mehr als 26%, da 
in diesem Falle das Modell keine Unterscheidung zwischen steigendem und fallendem Pfad 
des Hubverlaufs ermöglicht. 
4.10 Transiente Versuche zur Validierung der Gesamtmodellgüte 
Um die Zusammenwirkung des gesamten Ventilmodells unter transienter Anwendung zu qua-
lifizieren, wurden unterschiedliche Versuchsreihen auf einem Systemprüfstand mit Anlagen-
komponenten eines Oberklassenfahrzeugs durchgeführt und anschließend nachsimuliert. Hier-
bei wurde ein Serienventil vom gleichen Typ, mit dem die Parameterbestimmung der Rei-
bungskoeffizienten durchgeführt wurde, verwendet. Bei diesem Serienventil wurde jedoch der 
Messaufbau aus Abbildung 19 zur Vermessung des Ventilhubes appliziert. Zur Validierung 
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stand das transiente Mechanikmodell aus Gl. 4-25 zur Verfügung. Abbildung 30 zeigt bei-
spielhaft die Randbedingungen einer dieser Versuchsreihen. Obwohl der Simulationsabgleich 
auf Basis des stationär validierten Ventilmodells basiert, kann der gemessene transiente Ven-
tilhubverlauf nicht wiedergegeben werden. Wie Abbildung 31 zeigt, liegt der simulierte Ven-
tilhubwert trotz im Allgemeinen akzeptablen transienten Verlaufs immer deutlich oberhalb 
des gemessenen Werts (ca. 50%ige Abweichung). Dies lässt die Vermutung aufkommen, dass 
andere, in Schließrichtung wirkende Kräfte einen deutlichen Einfluss auf die Verstellung des 
Drosselkörpers im realen Betrieb haben müssen. 
Bei der Gegenüberstellung zwischen gemessenem und simuliertem Hubverlauf aus Abbildung 
31 ist z.B. eine Abweichung von ca. 0,1 mm festzustellen, von dem maximal 0,03mm auf die 
Messgenauigkeit des verwendeten Sensors zurückzuführen sind. Insgesamt lässt sich aus der 
gemessenen Abweichung ein Kraftdefizit von 2 bis 5 N errechnen (s. Abbildung 32). Eine 
Kraft die bisher außer Acht gelassen wurde und hierfür verantwortlich sein könnte, ist die auf 
den Drosselkörper wirkende und sich aufgrund der kompressiblen Drosselung und des Pha-
senwechsels des Kältemittels dynamisch ändernde Impulskraft. 
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Abbildung 30: Randbedingungen des transienten Validierungsversuchs für das TXV-Modell 
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Abbildung 31: Gegenüberstellung transiente Hubmessung bzw. -simulation im realen Betreib 
Um den tatsächlichen Einfluss der Impulskraft auf den Drosselkörper zu analysieren und um 
einen belastbaren Beweis dafür zu erbringen, dass diese Kraft für die simulierte Abweichung 
verantwortlich ist, sind tiefer gehende Untersuchungen des Strömungsvorgangs bei der Dros-
selung des Kältemittels in den zweiphasigen Zustand notwendig. An dieser Stelle müssen für 
das in dieser Arbeit präsentierte TXV-Modell Grenzen gesetzt werden, da eine Methode zur 
analytischen Beschreibung des Strömungsvorgangs und der sich bei der Umlenkung der Strö-
mung ergebenden Geschwindigkeitsprofile nach dem heutigen Stand der Wissenschaft nicht 
bekannt ist. 
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Abbildung 32: Kraftdefizit ausgehend vom Hubunterschied zwischen gemessenem und simulierten Ven-
tilhub aus Abbildung 31 
4.11 Zusammenfassung der Validierungsergebnisse mit dem TXV-Modell 
Obwohl die Modellvalidierung für die Teilvorgänge im Thermokopf und seine hubabhängige 
Geometrieeigenschaften erfolgreich durchgeführt wurde und die Zusammenwirkung des 
Thermokopfmodells mit dem Mechanik-Modell zur Simulation des Ventilhubes im idealen, 
auf die Drosselstelle bezogenen drucklosen Betrieb des TXV ebenfalls validiert werden konn-
te, bleibt die Frage über den dynamischen Einfluss der Kältemittelströmung bei der Drosse-
lung ins Zweiphasengebiet offen. 
Da eine weitere Analyse der Impulsübertragung an Drosselkörper den Rahmen dieser Arbeit 
sprengen würde, kann das Modell für transiente Anwendungen nicht als vollständig validiert 
gelten. Dank seines objektorientierten Aufbaus kann es aber durch folgende Arbeiten, die sich 
mit diesem Thema beschäftigen, ergänzt werden. 
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5 Darstellung des TXV-Regelbereichs im p-h-Diagramm 
In diesem Kapitel wird eine neue Darstellungsart des stationären Regelbereichs eines TXV 
dargestellt, bei der sogenannte Iso-Hubkennlinien eines TXV im p,h-Diagramm des jeweili-
gen Betriebskältemittels als zusätzliche Gleichgewichtszustände aufgetragen werden. Dies 
ermöglicht dem Entwickler u. A., das Arbeitsverhalten des Ventils bereits in der Auslegungs-
phase zu veranschaulichen und den Kältemittelmassenstrom ausgehend von Temperatur- und 
Druckwerten abzuschätzen. Da diese Darstellungsart von betriebskältemittelspezifischen Re-
chengrößen, wie z.B. Überhitzung, losgelöst ist, kann sie kältemittelunabhängig zur Darstel-
lung von thermostatischen Regelbereichen zur Heißgas-, Unterkühlung oder Hochdruckrege-
lung angewandt werden. 
Wenn man das Kräftegleichgewicht aus Gl. 4-25 um die transienten Gleichungen bereinigt 
und die Steuerfüllungstemperatur gleich der Verdampferaustrittstemperatur setzt, ergibt sich, 
nach dem Verdampferaustrittsdruck (pVA) aufgelöst, ein stationäres zweidimensionales Kenn-
feld in Abhängigkeit von dem Ventilhub (x) und der Verdampferaustrittstemperatur (TVA), 
womit Gleichgewichtszustände eines jeden TXV beschrieben werden können (s. Gl. 5-1).  
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Obige Gleichung beschreibt in erster Linie das Hub-Druck-Temperatur-Kennfeld, das mit 
Abbildung 28 eingeführt wurde. Eine weitere Umrechnung von pVA und TVA auf die Enthalpie 
am Verdampferaustritt (hVA=f(TVA,pVA)) ermöglicht außerdem die Darstellung des gesamten 
Regelbereichs eines TXV im p,h-Diagramm – auch im Zweiphasengebiet des Betriebskälte-
mittels, was im Hub-Druck-Temperatur-Kennfeld nicht möglicht ist. 
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Für das fiktive Ventil ABL1 mit Cross-Charge-Füllung zeigt Abbildung 33 den sich ergeben-
den bandförmigen Regelbereich im Gebiet überhitzten Gases (0%- bzw. 100%-Iso-
Hubkennlinien). Im Zweiphasengebiet verlaufen diese Iso-Hublinien dagegen waagerecht – 
wegen der aufeinander laufenden Isobaren und Isothermen. Im Falle eines TXV mit Parallel-
füllung würde der Regelbereich des TXV das Zweiphasengebiet gar nicht oder erst weit un-
Kapitel 5: Darstellung des TXV-Regelbereichs im p-h-Diagramm 53
terhalb des für kältetechnische Anwendungen üblichen Verdampfungsdruckniveaus schnei-
den. Für das fiktive TXV ABL1 aus Abbildung 33 wurde einfachheithalber ein konstantes 
Thermokopfinnenvolumen angesetzt. 
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Abbildung 33: Hub-p-h-Diagramm für R134a (Stoffdaten aus /SpWa-96/) 
Dank dieser neuen Darstellungsart des TXV-Regelbereichs konnte einerseits ein Lösungsan-
satz abgeleitet werden, um die Startverzögerung des KMV aufgrund Kondensatbildung im 
Kurbelraum nach Abschalten der Anlage zu vermeiden (s. Kapitel 5.1). Andererseits wurde 
speziell für R744 darauf basierend ein neuartiges Regelkonzept entwickelt, das den Hoch-
druck der Anlage in Abhängigkeit von der Temperatur am IWT-Ausgang regelt und gleich-
zeitig die Druckbegrenzungsfunktion als Sicherheitsfunktion anwendet, um die Anlage gegen 
Hochdruckspitzen zu schützen. Dieses neue TXV-Konzept für R744 wird im Kapitel 7 aus-
führlich erläutert. 
5.1 Das Ausschaltverhalten einer Kfz-Kälteanlage mit TXV 
Mit dem Abschalten der Klimaanlage geht ein langsamer Prozess des Druckausgleichs einher, 
bei dem das TXV aufgrund des ansteigenden Saugdruckes schließt. Dieser Druckausgleich 
bewirkt, dass der sonst im normalen Betrieb nicht erreichbare MOP überstiegen und das Ven-
til in Schließstellung gebracht wird. Bei einem darauf folgenden Abkühlen des Fahrzeugs, 
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z.B. durch Nachtabkühlung, dürfte das sich auf der Hochdruckseite befindende Kältemittel 
nicht in die Niederdruckseite gelangen – zumindest nicht über die Saugleitung. 
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Abbildung 34: Entwicklung des Verdampferaustrittzustands beim Abstellen eines Fahrzeugs
(bei 20°C Bodentemperatur und 40°C Kabinentemperatur) 
Wenn nach dem Abschalten der Klimaanlage sich aufgrund äußerer Einflüsse, wie z.B. Son-
neneinstrahlung auf die Fahrzeugkabine, Temperaturunterschiede im System bilden, können 
geringe örtliche Druckunterschiede entstehen, die dazu führen, dass z.B. das sich im Ver-
dampfer befindende Kältemittel verdampft. Außerdem können diese Temperaturunterschiede 
unter bestimmten Randbedingungen dazu führen, dass der Thermokopf eine Temperatur er-
reicht, die abhängig vom herrschenden Sättigungsdruck zum erneuten Öffnen der Drosselstel-
le führt. Abbildung 34 zeigt hierzu beispielhaft im Hub-p-h-Diagramm den zeitlichen Verlauf 
des Verdampferaustrittszustands beim Abstellen eines Fahrzeuges bei mäßigen Umgebungs-
temperaturen (ca. 20°C) aber relativ hoher Sonneneinstrahlung, die zu einer hohen Kabinen-
temperatur führte (ca. 60°C in Cockpitnähe). Diesem Beispiel nach und unter der Annahme 
eines schnellen Temperaturausgleichs zwischen dem Thermokopf und dem Kältemittel fuhr 
das Ventil nach ca. 30 min. wieder in seinen Regelbereich hinein. 
Gleichzeitig führen die o. g. örtlichen Temperaturunterschiede dazu, dass innerhalb der Kälte-
anlage Dichteunterschiede entstehen. Der Gravitationseinfluss erzeugt darauffolgend einen 
Auftrieb in der Gasphase des Kältemittels, was sie zu den örtlichen Maxima der Kälteanlage 
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fördert. Die Flüssigphase diffundiert ihrerseits in die örtlichen Minima. Heutige Kältemittel-
verdichter besitzen am Hochdruckauslass ein Rückschlagventil (s. Abbildung 36), das ein 
Zurückströmen von Kältemittel in den Verdichter teilweise verhindert. Von der Saugseite her 
kann aber das Kondensat, das durch das erneute Öffnen des TXV über den Akkumulator und 
über die Flüssigkeitsleitung in den Verdampfer gelangt, weiter in den Kältemittelverdichter 
fließen. Das passiert, wenn der KMV kälter als der Verdampfer ist und weil dieser sich meis-
tens an der tiefsten Stelle des Systems befindet. 
5.2 Verzögerung des Wiederanlaufs eines extern geregelten KMV 
Die o. g. Temperaturunterschiede können vor allem dann auftreten, wenn ein Kfz. im Freien 
abgestellt und z.B. nachts abgekühlt und tagsüber wieder durch die aufgehende Sonne aufge-
heizt wird – während der KMV aufgrund der noch kühlen Bodentemperatur kälter als die 
Wärmetauscher bleibt. Diese Erscheinung kommt besonders im Herbst und Frühling bzw. 
Frühsommer vor. Besonders wenn der im KMV angesammelte Flüssigkeitsspiegel die By-
pass-Bohrung in der Mitte der Verdichterwelle erreicht bzw. übersteigt (s. Abbildung 36), 
kann sich ein Wiederanlauf des Verdichters solange verzögern, bis der Flüssigkeitsstand deut-
lich unterhalb dieses Niveaus gekommen ist. Solange die Zylinder teils bzw. vollständig mit 
flüssigem Kältemittel befüllt sind, kann kein Druckaufbau durch Verdichtung stattfinden; der 
Kurbelgehäusedruck wird dementsprechend nicht abgebaut und die Taumelscheibe nicht aus-
gelenkt. Dieser Vorgang wird im engl. Sprachraum als „Liquid-Start-Up“ bezeichnet. 
Die Kältemittelmasse, die sich vor dem Abschalten der Kälteanlage im Verdampfer und in der 
Saugleitung im laufenden Betrieb befindet, ist unter anderem vom Verdampfungsdruck ab-
hängig. Je höher dieser ist, desto mehr Kältemittel wird sich dort zeitlich aufhalten. 
Ein handelsüblicher Hubkolbenverdichter weist ein Innenvolumen zwischen ca. 300 und  
500 cc auf, d.h. um die Wellenmitte bei einem Sättigungsdruck von 7 bar und einer Konden-
satdichte von ca. 1000 kg/m³ zu erreichen, brauchte man zwischen 150 und 250 g Kältemittel. 
Wenn man bedenkt, dass die übliche Kältemittelfüllmenge von automobilen Kälteanlagen 
zwischen 500 und 1500 g variieren kann, heißt das, das sich bis zu 50% der Gesamtfüllung 
vor dem Abschalten der Anlagen auf der Niederdruckseite befinden müsste (im Fall der klei-
nen Füllmenge), damit der KMV bis zur Wellenmitte mit flüssigem Kältemittel gefüllt wer-
den kann. Durch die Anwendung von Simulationsplattformen, wie in Kapitel 6 vorgestellt 
wird, kann abgeschätzt werden, welche Massenverteilung sich im laufenden Betrieb zwischen 
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der Hoch- und Niederdruckseite einstellt. Obwohl ein physikalischer Nachweis zu den simu-
lierten Vorgängen, welche die Kältemittelverteilung beeinflussen, nicht erbracht werden 
konnte, wurde eine gesonderte Auswertung der Ergebnisse der im Kapitel 6.3 durchgeführten 
Nachberechnung eines Abkühlversuches mit einem Oberklassenfahrzeug durchgeführt, die 
behaupten lässt, dass sich nicht mehr als 10 % der gesamten Kältemittelmasse auf der Nieder-
druckseite während der Abkühlung des Fahrzeugs befinden kann.  
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Abbildung 35: Simulierte Kältemittelverteilung während der Standardabkühlung eines Oberklassen-
fahrzeugs (vgl. Kapitel 6) 
Wenn man von der abgeschätzten 10%igen Kältemittelverteilung auf der Niederdruckseite 
ausgeht, ist es unwahrscheinlich, dass der Verdampfer die zum vollständigen Befüllen des 
KMV notwendige Kältemittelmenge vor dem Abschalten der Kälteanlage bevorratet. Damit 
kann sich der KMV nur in einer kritischen Weise mit kondensiertem Kältemittel füllen, wenn, 
begünstigt durch die Leitungsverlegung auf der Hochdruckseite, Kältemittel aus dem Kon-
densator oder dem Sammler nach der Abschaltung der Kälteanlage in den Verdampfer über-
fließen kann. Je nach erreichtem Kondensatfüllstand im KMV und wegen des späteren Ver-
dampfens dieser Kältemittelmenge kann eine Verzögerung beim Wiederanlauf des KMV von 
bis zu 2 Min und mehr (s. Abbildung 36) beobachtet werden. Wenn man eine längere Start-
verzögerung als 30 Sekunden als unzulässig definiert, ist den in Abbildung 36 dargestellten 
Versuchsergebnissen nach bereits ein Füllstand von 30 Volumenprozent als kritisch für den 
Wiederanlauf des KMV anzusehen. Ausgehend von der angenommenen 10%igen Massenver-
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teilung auf der Niederdruckseite vor dem Abschalten der Kälteanlage kann dieser kritische 
Füllstand nur erreicht werden, wenn das TXV zu einem späteren Zeitpunkt nach dem Ab-
schalten der Kälteanlage wieder öffnet. 
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Abbildung 36: Anlaufverzögerung eines kupplungslosen KMV in Abhängigkeit des Kältemittelfüllstands 
/Agea-06a, S. 354ff/ 
5.3 Vermeidung von Kondensatbildung im KMV durch MOT-Optimierung 
Um dem erneuten Öffnen des TXV bei abgestellter Anlage entgegenzuwirken und somit die 
Kondensatbildung im KMV und die darauffolgende Startverzögerung zu vermeiden, muss der 
Regelbereich des TXV so ausgelegt sein, dass selbst bei hoher Umgebungs- bzw. Thermo-
kopftemperatur der im Thermokopf herrschende Druck kleiner als der entsprechende Sätti-
gungsdruck des Kältemittels ist.  
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Abbildung 37: Regelbereich TXV mit thermisch abgesicherter Abdichtungsfunktion des TXV ABC1 
Ein Weg hierfür ist es z.B., die massenstrombegrenzende Funktion MOP insoweit umzuges-
talten, dass sie in eine Abdichtungsfunktion umgewandelt wird. Dies geschieht dadurch, dass 
die MOT möglichst weit herabgesetzt wird. Damit kann erreicht werden, dass immer dann, 
wenn der Sättigungsdruck des Kältemittels in der Rücklaufstelle des Ventils den von der 
Steuerfüllung übersteigt, der Ventilsitz nach Abschalten des Kältekreislaufs in einem breitem 
Temperaturbereich in geschlossener Stellung gehalten werden kann. Durch die Herabsetzung 
der MOT entsteht ein neues Ventilkonzept, dessen Regelbereich in Abbildung 37 dargestellt 
und innerhalb dieser Arbeit als TXV ABC1 bezeichnet wird. Wenn man das aus Abbildung 34 
bekannte Beispiel auf dieses neue Ventil mit Hilfe von Abbildung 37 reflektiert, erkennt man, 
dass diesmal kein Problem mehr hinsichtlich Massenverlagerung im Kurbelraum entstehen 
kann, da das Ventil nicht mehr in den Regelbereich verschoben werden kann – bzw. erst o-
berhalb Temperaturen deutlich höher als 50°C. 
Die Suche nach der richtigen MOT wird im weiteren Verlauf dieses Kapitels als MOT-
Optimierung bezeichnet. Wie in Kapitel 3.2 beschrieben, wird die MOT durch die Fülldichte 
des Steuermediums bestimmt wird, d.h. die Menge an Steuermedium muss zum zur Verfü-
gung stehenden Thermokopfinnenvolumen optimiert werden. 
Um die gewünschte Abdichtungsfunktion zu erreichen, sollte die Druckbegrenzungsfunktion 
der Steuerfüllung bei einer Temperatur kleiner als z.B. 20°C eintreten. Heutige TXV weisen 
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meistens eine MOT im Bereich von 35°C und mehr auf. Die MOT darf jedoch nur so weit 
herabgesetzt werden, dass der effektiv genutzte Regelbereich des KMV nicht beeinträchtigt 
wird (s. Normalansauggebiet in Abbildung 37). Die herkömmlich maximal einstellbare Ver-
dampfungstemperatur in automobilen Kälteanlagen beträgt 12°C. Demnach sollte die MOT 
nicht zu einem niedrigeren Öffnungsdruck als ca. 4.43 bar führen. Das entspricht in den meis-
ten Fällen auch dem vom KMV maximal einstellbaren Saugdruck. Ein niedrigerer Öffnungs-
druck könnte somit in Konflikt mit der so genannten gleitenden Verdampferregelung der 
Klimaanlage kommen. Unter gleitender Verdampferregelung versteht man die Möglichkeit 
der stetigen Abregelung der Verdampferausblastemperatur zwischen Voll- und Teillast (z.B. 2 
bis 15°C), ohne dass eine Wiederaufheizung des Luftstromes notwendig ist. 
In dieser Form abgeänderte Ventile wurden in Fahrzeugen eingesetzt, die besonders anfällig 
für die in diesem Kapitel geschilderte Problematik der Kondensatbildung im KMV sind. Die 
Startverzögerung konnte bei diesen Fahrzeugen auf ca. ein Drittel des anfänglichen Serienzu-
stands herabgesetzt werden (s. /Agea-06b/). 
Nachdem in diesem Kapitel das stationäre Hubmodell zur Optimierung des TXV-
Regelverhaltens angewandt wurde, wird im nächsten Kapitel das transiente TXV-Modell zur 
transienten Analyse des Kälteanlagenverhaltens bei der Abkühlung eines Oberklassenfahr-
zeugs angewandt. Hierzu werden Fahrzeugversuche herangezogen, anhand deren die Eignung 
des transienten TXV-Modells für die Vorausberechnung von Abkühlungsversuchen überprüft 
werden soll. In Kapitel 6.4 wird, auf die in Kapitel 6 gewonnenen Erkenntnisse aufbauend, 
der Schritt in Richtung Modellapplikation getan, indem man Variationen der Steuerfüllungs-
kennlinie und des Settings des TXV auf der Suche nach einer optimalen Ventileinstellung 
untersucht.  
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6 Anwendung des TXV-Modells in einer Kreislaufsimulation 
Im diesem Kapitel wird einerseits die Eignung des TXV-Modells zur transienten Simulation 
des Kälteanlagenverhaltens bei der Abkühlung eines Oberklassenfahrzeugs geprüft (s. Kapi-
tel 6.3). Andererseits wird eine Parametervariation durchgeführt, um den Einfluss von Steuer-
füllungskennlinie und Setting des Referenz-TXV auf COP, Kälteleistung und Überhitzungs-
regelung der simulierten Anlage zu untersuchen (s Kapitel 6.4). Außerdem gibt dieses Kapitel 
eine kurze Zusammenfassung über den Stand der Technik bei der transienten Simulation von 
Kältekreisläufen mit der Modellierungssprache Modelica, welche für die programmtechnische 
Umsetzung des TXV-Modells gewählt wurde. 
6.1 Die Simulationssprache Modelica 
Modelica ist eine relativ junge, objektorientierte Modellierungssprache (s. Abbildung 38), die 
unter anderem von der Modelica Association entwickelt wurde (nähere Informationen unter 
www.modelica.org). Sie basiert auf der bereichsübergreifenden Modelliersprache Dymola, 
die ihren Anfang in der Arbeit von Elmqvist hat. Er entwickelte 1978 eine neue Methode zur 
nicht-kausalen Modellierung physikalischer Systeme, bei der allgemeine mathematische Be-
ziehungen mit Hilfe von Objekten und Connectoren grafisch dargestellt wurden (/Elmq-78/). 
Das ermöglichte den Anwendern, die Modellierung aus physikalischer und nicht aus mathe-
matischer Sicht zu betrachten. Außerdem initiierte Elmqvist 1996 ebenfalls die Zusammen-
führung und Standardisierung mehrerer objekt-orientierten Modelliersprachen, was zu der 
Ausarbeitung der austauschbaren, von kommerziellen Simulationsprogrammen unabhängigen 
Modell-Austauschsspezifikation Modelica Specification 1.0 führte (/Till-01/). 
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Abbildung 38: Entwicklung von Modellierungssprachen (/Frit-04/, /ScWi-04/) 
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Dymola ist eine kommerzielle Simulationssoftware, die von der Fa. Dynasim mit Sitz in 
Schweden vertrieben wird und numerische Löser und mathematische Werkzeuge zur Manipu-
lation von Gleichungssystemen sowie Post-Processing-Tools für Systemsimulationen anbietet 
(nähere Infos unter www.dynasim.se). Im Lieferumfang von Dymola befinden sich u. A. die 
Standard-Modellbibliotheken der Modelica Association, die zur Simulation von physikali-
schen Systemen dienen. Die in diesen Bibliotheken erhaltenen Grundmodelle können mitein-
ander so verschaltet werden, dass Fragestellungen vieler Ingenieurwissenschaften mathema-
tisch beschrieben werden können. Hierunter findet man Modellbibliotheken unter anderem 
für: 
- Thermodynamische Vorgänge  
- Mechanische Systeme (Dynamik und Kinematik) 
- Elektrische und elektronische Systeme 
- Logik- und Informatikschaltkreise 
- Pneumatische und regelungstechnische Systeme 
Für eine komplette Einarbeitung in die Modellsprache Modelica und den Umgang mit den o. 
g. Bibliotheken wird folgende Literatur empfohlen: /Pfaf-04/, /Tumm-02/, /Ebor-01/, /TuEb-
02, S. 31ff/, /Dyna-03/ sowie /Till-01/. 
6.2 Die Modelica-Bibliotheken ThermofluidPro und Air-Conditioning 
Tummescheidt entwickelte am Lund Institute of Technology (Schweden) für verschiedene 
Kältemittel und thermohydraulische Anlagen unter Modelica die Thermofluid-Library (vgl. 
/Tumm-02/), die später als Basis der von der Fa. Modelon in Schweden vertriebenen Ther-
mofluidPro-Library diente. Sie beinhaltet Modelle für: 
- Stoffdaten und Zustandsgleichungen verschiedener Kältemittel 
- Kontrollvolumina und Bilanzen für unterschiedliche physikalische Vorgänge (Wärme- 
und Stoffübertragung, Druckverlust, Impulsübertragung, etc.) 
- Einfache Kälteanlagenkomponenten (Rohre, Wärmeaustauscher, Ventile, Kompressoren, 
Turbinen u. A.) 
Hierauf basierend entwickelten Pfafferott, Limperich et al. für R134a- und R744-
Klimaanlagen speziell konzipierte Modellbibliotheken (s. /PfSL-02/; /LiPS-02/; /LiPS-03/). 
Zum Kernpunkt ihrer Arbeiten zählte vor allem die bauteilnahe Abbildung von handelsübli-
chen Wärmeaustauschern unter Einhaltung aller relevanten geometrischen Merkmale. Dies 
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diente später unter anderem als Basis für die heutige Air-Conditioning-Library (AC-Lib). Sie 
beinhaltet speziell angepasste Modelle zur Abbildung von Pkw-Kälteanlagen und wird von 
der Fa. Modelon mit Sitz in Schweden vertrieben. 
Die in der AC-Lib zu Beginn der vorliegenden Arbeit vorhandenen Grundmodelle zur Be-
schreibung von Expansionsventilen sind für die Abbildung des thermostatischen Regelprin-
zips insofern nicht geeignet, als die Arbeitsweise des Ventilmodells einen zusätzlichen der 
Simulationsumgebung zuzuführenden Regelalgorithmus benötigt, der den Verdampferaustritt 
auf einen fest parametrisierten Überhitzungswert druckunabhängig einregelt. Mit dem in Ka-
pitel 4 vorgestellten TXV-Modell soll eine genauere, bauteilnahe Simulation der Kfz-
Kälteanlage erreicht werden. 
Obwohl das von dieser Arbeit präsentierte und anschließend angewandte TXV-Modell noch 
nicht alle Phänomene im TXV zum jetzigen Zeitpunkt beschreiben kann (s. Kapitel 4.10) soll 
seine Eignung zur transienten Kreislaufsimulation im folgendem Abschnitt untersucht wer-
den. 
6.3 Gesamtkreislaufsimulation mit Randbedingungen aus Fahrzeugversuchen 
Als Basis für die folgenden Simulationsergebnisse standen unterschiedliche Versuchsdaten 
von Abkühltests von Mittel- und Oberklassefahrzeugen zur Verfügung. Zielsetzung ist es, den 
transienten Verlauf der Verdampferausblastemperatur, des Hochdruckes und der Heißgastem-
peratur wiederzugeben – sowohl im Fahrwert- (die ersten 30 Minuten) als auch im Idle-
Betrieb (die zweiten 30 Minuten). Die benutzte Kreislaufsimulationsplattform existierte be-
reits zu Beginn dieser Arbeit. Sie beinhaltet validierte Modelle für Wärmetauscher und Käl-
temittelleitungen eines Oberklassenfahrzeuges (vgl. /BrCL-05/). Das darin verwendete KMV-
Modell basiert auf der Arbeit von Fösterling, die den KMV auf Basis von mathematisch an-
genäherten isentropen Wirkungsgrad- und Liefergradkennfeldern beschreibt (vgl. /Foer-04/). 
Abbildung 40 zeigt beispielhaft einen der durchgeführten Abgleiche mit Ergebnissen aus ei-
ner Standardabkühlung eines Oberklassefahrzeuges, dem die Kreislaufsimulationsplattform 
zugrunde liegt. Während für die Ausblastemperatur eine recht genaue Übereinstimmung er-
reicht werden kann (Gesamtabweichung kleiner als 2K), können andere, für das Ventilverhal-
ten maßgebende Randbedingungen nicht genau wiedergegeben werden. Gemeint ist hierbei 
vor allem die kältemittelseitige Verdampferaustrittstemperatur, die im Schnitt zwischen 7 und 
9 K vom gemessenen Messwert abweicht (s. Abbildung 40). Grund dafür kann vor allem der 
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in der Simulationsplattform nicht berücksichtigte Einfluss des Kältemittelöls, sowohl auf den 
Gesamtmassenstrom als auch auf die Verschiebung des Verdampfungsdruckes, sein. Dadurch 
ergibt sich eine andere Wärmeübertragungscharakteristik des Verdampfers – vor allem inner-
halb der Überhitzungsstrecke. Außerdem ist das untersuchte System sehr anfällig für Kreis-
laufschwingungen. Diese Kreislaufschwingungen haben ihren Ursprung möglicherweise in 
unregelmäßig stattfindenden Massenverlagerungen im Verdampfer. Da dieses Phänomen si-
mulationstechnisch nicht wiedergegeben werden kann, kann der zeitliche Verlauf des mit-
schwingenden Niederdruckes auch nicht genau wiedergegeben werden. Da im Rahmen dieser 
Arbeit keine Hubmesseinrichtung für den Ventilhub im Fahrzeug appliziert wurde, kann eine 
Auswertung über die Modellgüte nicht gegeben werden. 
Die Abweichungen bei hochdruckseitigen Zustandsgrößen wie z.B. Hochdruck bzw. Heißgas-
temperatur lag im Bereich kleiner 2 bar bzw. 4K. Auf eine Darstellung des Simulationsabglei-
ches für die KMV-Austrittstemperatur bzw. den KMV-Austrittsdruck wird auf Grund der 
Übersichtlichkeit verzichtet. 
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Abbildung 39: Vergleich von Simulations- und Versuchsergebnissen der kältemittelseitigen Verdampfer-
austrittstemperatur und druck während einer Abkühlkurve eines Oberklassen-Kfz. 
Trotz der fehlgeschlagenen transienten Validierung des eingesetzten TXV-Modells (s. Kapi-
tel 4.10) und der erwähnten Unsicherheiten bei der präsentierten Kreislaufsimulation lassen 
die vorgestellten Ergebnisse darauf schließen, dass das TXV-Modell für transiente Kreislauf-
simulationen im Allgemeinen geeignet ist. Wie Abbildung 40 zeigt stimmt der simulierte Ver-
lauf der Ausblastemperatur in einer weiten Zeitspanne mit dem Experiment gut überein. Der 
stationäre Endwert (t= ca. 31min) kann sogar bis auf weiniger als 1 K genau getroffen wer-
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den. Während der zweiten Experimenthälfte (Idle) kann der absolute Wert der Ausblastempe-
ratur zwar nicht getroffen werden, der zeitliche Verlauf ist aber bis auf einem konstanten Ab-
satz von ca. 2 K richtig simuliert worden. 
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Abbildung 40: Vergleich von Simulations- und Versuchsergebnissen der Verdampferausblastemperatur 
während einer Abkühlkurve eines Oberklassen-Kfz. 
Vor diesem Hintergrund wird eine weitere Anwendung des TXV-Modells in Angriff genom-
men. Im nächsten Kapitel wird eine Parametervariation durchgeführt, um den Einfluss von 
Federvorspannung (Setting) und Steuerfüllungskennlinie auf den Anlagenwirkungsgrad quali-
tativ zu untersuchen. 
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6.4 Einfluss von Setting und Steuerfüllungstyp auf COP und Überhitzung 
Wie Abbildung 33 zeigt, kann ein großer Teil des Regelbereiches eines mit Cross-Charge 
gefüllten TXV im Zweiphasengebiet von R134a liegen. Das lässt die Frage offen, ob und in 
wieweit es im Sinne des Anlagenwirkungsgrads zielführend ist, dass das TXV den Verdamp-
feraustritt ins Nass-Dampfgebiet hineinregelt, oder ob es doch sinnvoller ist, wenn das TXV 
den Verdampferaustritt in einen Bereich höherer Überhitzung einregelt. Die Frage, ob mehr 
oder weniger Überhitzung für einen Kältekreislauf wirkungsgradoptimierend ist, wird seit 
Jahren diskutiert (vgl. z.B. /NeHr-03/; /Korn-95/; /DoDi-94/). Bereits 1986 berichteten Sten-
zel und Reichelt darüber, dass „…der Einfluß der Sauggasüberhitzung auf die Kälteleistung 
ganz beachtlich sein kann, er aber von Verdichterbauart, Größe und verwendetem Kältemittel 
abhängig ist und nur durch umfangreiche, experimentelle Untersuchungen mit genügender 
Genauigkeit festgestellt werden kann“ (/Stenz-86, S.205/). Eine allgemeingültige Lösung für 
diese Fragestellung ist aber zum heutigen Zeitpunkt nicht bekannt – und sicherlich auch nicht 
analytisch umsetzbar. 
Um die Fragen zu beantworten, welche Federvorspannung und somit welches Setting (Öff-
nungsdruck bei 0°C) für die untersuchte Fahrzeuganlage optimal ist und ob die von den Ven-
tilherstellern angegebene Fertigungstoleranz von 0.1 bar einen nennenswerten Einfluss auf die 
Kälteleistung haben kann, wurde eine Parametervariation mit zwei unterschiedlichen TXV-
Einstellungen durchgeführt. Das erste ist das aus Kapitel 4.9 bekannte Ventil mit der Füllung 
F1 – folgend TXV1 genannt. Beim zweiten handelt es sich um Ventil mit steilerer Steuerfül-
lung (Füllung F2 genannt) und einem niedrigeren Setting bei sonst gleich bleibenden Ventil-
charakteristika, das folgend TXV2 genant wird. Beide Thermokopfbeziehungen werden in 
Abbildung 41 gegenübergestellt. Aus den Simulationsergebnissen mit dem Ventil TXV2 wird 
erwartet, dass bei näherungsweise gleichen Kälteleistungen der Verdampfer in einem breite-
ren Verdampfungsdruckbereich zum Überhitzen gebracht wird, woraus bessere COP-Werte 
resultieren sollen. Hiermit wird die These verfolgt, dass eine konstant niedrige Werte einstel-
lende Überhitzungsregelung energetisch am effektivsten ist. 
Aufgrund der im Kapitel 4.10 erkannten Unstimmigkeiten in der Ventilhubsimulation können 
aber die in diesem Kapitel präsentierten Ergebnisse nur als Tendenzergebnisse innerhalb der 
jeweiligen Simulationsreihe angesehen werden. 
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Abbildung 41: Öffnungskennlinie zwei unterschiedlicher TXV mit den Füllungen F1 und F2 
Als Basis für dieses digitale, insgesamt 475 Einzelrechnungen beinhaltende Experiment wur-
den folgende Randbedingungen gewählt: 
− Luftmodell: trockene Luft 
− Luftmassenstrom Verdampfer: ca. 10 kg/min  
− Luftmassenstrom Kondensator: ca. 47 kg/min  
− Lufttemperatur am Verdampfereintritt: variiert in 2°C-Schritten zwischen 14 und 50°C 
− Lufttemperatur am Kondensatoreintritt: 5°C mehr als am Verdampfer 
− Niederdruck: variiert in 0.1 bar-Schritten zwischen 2.9 und 3.3 bar, um die Saugdruck-
regelung des Verdichters zu simulieren und die darauf folgende Krislaufreaktion auf die 
unterschiedlichen Ventilcharakteristika zu bewerten 
− Ventil-Settting: variiert in 0.1 bar-Schritten zwischen -0.2 und +0.2 bar um den Nomi-
nalwert des jeweiligen Ventils (TXV1 =3.25 bar; TXV2 =3 bar) 
Die gewählten Luftmassenströme entsprechen den Luftdurchsätzen, die sich bei bester Kon-
densator- und höchster Verdampferanströmung in einem Oberklassenfahrzeug in der Regel 
einstellen lassen. Von einem Kältekreislauf, der unter diesen Bedingungen betrieben wird, 
erwartet man die niedrigstmöglichen Hochdrücke und höchsten Überhitzungswerte, d.h. die 
beste Leistungsausnutzung der Wärmetauscher. Hierbei soll der Niederdruck vom KMV kon-
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stant gehalten werden. Denn nur so kann die Überhitzungscharakteristik zweier TXV mitein-
ander verglichen werden. Um dies zu erreichen, wird simulationstechnisch eine zusätzliche 
Hubregelung eingebaut, die den simulierten Niederdruck auf den gewünschten Sollwert ein-
regelt. Die folgende Auswertung beschränkt sich auf die Endwerte des dynamischen Regel-
prozesses, d.h. auf stationäre Simulationsergebnisse, die an den gewünschten Niederdrucks-
wert erfolgreich gehalten werden konnten.  
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6.4.1 Setting-Variation des TXV1 mit der Füllung F1 (flache Kennlinie) 
p-h-Diagramm für R134a
Setting=3.05
Setting=3.15
Setting=3.25
Setting=3.35
Setting=3.45
0,1
0,4
0,7
1
1,3
1,6
230 250 270 290 310 330 350 370 390 410 430 450 470
spez. Enthalpie [KJ/Kg]
D
ru
ck
 [M
P
a]
Randbedingungen:
Niederdruck: 2.9 bar abs.
Luftdurchsatz Verdampfer: 10 kg/min
Verdampfer Eintrittstemp. luftg. : 30 °C
Luftdurchsatz Kondensator : 47 kg/min
Kondensator Eintrittstemp. luftg. : 35°C (trocken)
 
Abbildung 42: Einfluss des TXV1-Settings auf den Kältekreislauf bei einem Niederdruck von 2.9 bar, 
dargestellt im p-h-Diagramm 
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Abbildung 43: Einfluss des TXV1-Settings auf den Kältekreislauf bei einem Niederdruck von 3.3 bar, 
dargestellt im p-h-Diagramm 
Abbildung 42 zeigt Kreislaufprozesse, die sich bei 2.9 bar Niederdruck und 30°C Verdamp-
ferlufteintrittstemperatur für unterschiedliche Ventileinstellungen (bezogen auf das Setting) 
ergeben würden, während der KMV den Niederdruck konstant hält. Abbildung 43 zeigt das 
gleiche für einen Niederdruck von 3.3 bar. An diesen Beispielen ist die „nasse Einstellung“ 
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des TXV1 deutlich erkennbar, d.h. die Tendenz, den Kreislauf mit wenig Überhitzung bzw. 
vollständig in das Zweiphasengebiet einzuregeln – trotz maximalen Luftdurchsatzes durch 
den Verdampfer. 
Würde der KMV es nicht schaffen, den Niederdruck konstant zu halten, würden sich die Ver-
dampferaustrittszustände nicht wie oben dargestellt isobar ins Zweiphasengebiet hinein ver-
setzen, sondern sich in Richtung niedrigerer Drücke und höherer Temperaturen oder höherer 
Drücke und niedrigerer Temperaturen bewegen, je nachdem, ob das Setting erhöht oder ge-
senkt wird.  
Außerdem ist zu erkennen, wie die spezifische Verdampfungstrecke mit steigendem Setting 
kleiner wird – bei gleichzeitig größer werdender spezifischer Eintrittsenthalpie am Expansi-
onsventil. 
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Abbildung 44: Simulierte Ausblastemperaturen mit dem TXV1 bei unterschiedlichen Verdampfungs-
drücken und Ventil-Settings 
Der Einfluss des Ventil-Settings auf die simulierten Ausblastemperaturen ist vor allem bei 
hohen Verdampfungsdrücken bzw. oberhalb eines Verdampfungsdrucks von 2.9 bar vernach-
lässigbar (s. Abbildung 44). Bei einem Niederdruck von 2.9 bar verharrt die beim höchsten 
Setting (3.45 bar bei 0°C) simulierte Ausblastemperatur auf dem Niveau, das zu einem Ver-
dampfungsdruck von 3 bar entspricht. Wenn man diesen zuletzt genannten Setting aus-
schließt, heißt das, dass die simulierte Kälteleistung über den Kältemittelmassenstrom er-
bracht wird, weil sie näherungsweise über alle Settings konstant ausfällt, während die spezifi-
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sche Verdampfungsenthalpie mit höher werdendem Setting stetig zurückgeht. Inwieweit diese 
massenstrombezogene Leistungserbringung den COP-Wert der Anlage beeinflusst kann an-
hand Abbildung 45 veranschaulicht werden.  
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Abbildung 45: COP-Ergebnisse der simulierten Setting-Variationen des TXV1 
Bei höherer Kälteleistungsanforderung ergibt sich in Bezug auf den COP-Wert so gut wie 
kein Unterschied zwischen den Einstellungen 3.05, 3.15 (nicht dargestellt) und 3.25 bar. Für 
niedrige Kälteleistungsanforderungen ergibt sich jedoch ein leichter Vorteil für das Setting 
3.05 bar. Für das höchste Setting von 3.45 bar ergeben sich die niedrigsten COP-Werte – bei 
gleichzeitiger Null-Überhitzung über alle Verdampfungsdrücke (s. Abbildung 46). An dieser 
Stelle muss aber darauf hingewiesen werden, dass das verwendete KMV-Modell nicht für 
Simulationsrechnungen validiert ist, die zweiphasige Austrittszustände aufweisen. Da das 
angewandte KMV-Modell auf isentrope Wirkungsgradkennfelder basiert, welche die Nach-
verdampfung des Kältemittels bei der Verdichtung nicht berücksichtigen, kann keine 100%ige 
Sicherheit darüber gegeben werden, dass die simulierten mechanischen Leistungen richtig 
sind, wenn der Verdichtereintrittszustand zweiphasig vorliegt (s. /Foer-04/, /Tuea-05/)). Wenn 
man jedoch annimmt, dass die simulierten Wirkungsgrade nicht weit von den tatsächlichen 
abweichen, weil der simulierte Dampfgehalt am KMV-Austritt immer höher als 95 % ist, 
kann anhand der COP-Darstellung aus Abbildung 45 abgeleitet werden, dass eine zu starke 
Einregelung des Verdampfers ins Zweiphasengebiet energetisch nicht zielführend ist. 
Kapitel 6: Anwendung des TXV-Modells in einer Kreislaufsimulation 72
Wie bereits erwähnt, ist der Einfluss des TXV-Settings auf die Ausblastemperatur bis zu ei-
nem Setting von 3.45 bar vollständig vernachlässigbar. Anders verhält sich hierbei der Ein-
fluss des TXV-Settings auf die Überhitzung. Für das untersuchte Kennfeld zwischen 2.9 und 
3.3 bar Verdampfungsdruck fällt die simulierte Überhitzung sehr gering aus – selbst bei ho-
hen Kälteleistungsanforderungen. Beim maximalen untersuchten Setting von 3.45 bar ist sie 
sogar durchgehend gleich null (s. Abbildung 46). Für die niedrigeren Setting-Werte kann je-
doch abgeleitet werden, dass der Überhitzungsregelbereich des TXV sich in Abhängigkeit der 
Kälteleistung und des anliegenden Verdampfungsdruck (unter den simulierten Randbedin-
gungen) bandförmig steigend entwickelt. 
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Abbildung 46: Simulierter Überhitzungsregelbereich des TXV1 
Kapitel 6: Anwendung des TXV-Modells in einer Kreislaufsimulation 73
6.4.2 Setting-Variation des TXV2 mit der Füllung F2 (steile Kennlinie) 
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Abbildung 47: Einfluss des TXV1-Setpoints auf den Kältekreislauf, dargestellt im p-h-Diagramm  
Abbildung 47 zeigt analog zum Kapitel 6.4.1 die simulierten Kreisläufe bei den bereits er-
wähnten Randbedingungen. Bei dieser Darstellung fällt auf, dass das TXV2 in beiden Bei-
spielen den Verdampfer vollständig zum Überhitzen bringt. Außerdem ist die Abweichung 
zwischen den Überhitzungswerten der einzelnen Setting-Werte sehr gering – anders als beim 
TXV1, was dazu führt, dass die simulierten Kreislaufprozesse mit diesem Ventil sich stark 
ähneln. 
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Wie in Abbildung 48 gezeigt wird, führt das außerdem dazu, dass mit diesem TXV keine aus-
geprägte Abhängigkeit der Ausblastemperatur von der Ventileinstellung bei keinem der simu-
lierten Verdampfungsdrücke zu beobachten ist, d.h. selbst bei den niedrigeren Verdamp-
fungsdrücken treten keine Leistungseinbußen ein und alle drei simulierten Ausblastemperatu-
ren fallen in einem engen Maße zusammen. 
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Abbildung 48: Simulierte Ausblastemperaturen mit dem TXV2 bei unterschiedlichen Verdampfungsdrü-
cken und Ventil-Settings 
Im Vergleich zu den Simulationsergebnissen, die in Abbildung 46 präsentiert wurden, zeigen 
die in Abbildung 49 deutlich, dass der Verdampfer bei allen Settings und Verdampfungsdrü-
cken und in einem eindeutig breiteren Kälteleistungsbereich durch die „trockenere“ Überhit-
zungseinstellung des TXV2 zum Überhitzen gebracht wird.  
Im Hinblick auf den COP ergibt sich bei diesem Ventil, genauso wie beim ersten, eine wenig 
ausgeprägte Abhängigkeit vom Setting. Identisch wie bei Abbildung 45 finden sich in 
Abbildung 49 die simulierten COP-Werte in Abhängigkeit der erzielten Kälteleistung bei 2.9 
und 3.3 bar Verdampfungsdruck wieder. Die Darstellung fasst der Übersichtlichkeit wegen 
nur die Ergebnisse für das mittlere (3.05 bar), das niedrigste (2.85 bar) und höchste (3.25 bar) 
Setting zusammen. 
Kapitel 6: Anwendung des TXV-Modells in einer Kreislaufsimulation 75
2.9 bar
3.0 bar
3.1 bar
3.2 bar
3.3 bar
2.9 bar
3.0 bar
3.1 bar
3.2 bar
3.3 bar
2.9 bar
3.0 bar
3.1 bar
3.2 bar
3.3 bar
-1
0
1
2
3
4
5
6
7
8
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000 6500
Kälteleistung [W]
Ü
be
rh
itz
un
g 
[K
]
Set-Point 2.85 bar
Set-Point 3.05 bar
Set-Point 3.25 bar
Verdampfeungsdruck:Setting
Setting
Setting
 
Abbildung 49: Simulierter Überhitzungsregelbereich des TXV2 
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Abbildung 50: COP-Ergebnisse der Setting-Variationen des TXV2 
Hierbei ist es wieder zu erkennen, dass sich oberhalb einer Kälteleistung von ca. 4 kW keine 
nennenswerten Unterschiede zwischen den einzelnen Setting-Einstellungen mehr ergeben. 
Die höchsten Ergebnisse werden sowohl mit dem Setting 3.05 als auch 2.85 bar erreicht. Da 
im Hinblick auf die erreichbare Ausblastemperatur das Setting 3.05 bar einen gewissen Nach-
teil gegenüber dem Setting 3.25 bar aufzeigt – vor allem bei niedrigen Kälteleistungen, ist bei 
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diesem Ventil das Setting 3.05 bar zu bevorzugen. Dieses Setting wird als Basis für die fol-
gende Gegenüberstellung beider Ventile angewandt. 
6.4.3 Gegenüberstellung der Simulationsergebnisse 
Wie in 
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Abbildung 51 gezeigt, ist beim TXV 2 mit der Füllung F2 und dem Setting 3.05 bar ein leich-
ter Vorteil im Bezug auf die erreichbare Ausblastemperatur zu erwarten (ca. 0.4 K). 
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Abbildung 51: Vergleich der simulierten Ausblastemperaturen mit den TXV 1 und 2 bei den Setting 3.25 
bzw. 3.05 bar 
Dieses Ventil zeigt außerdem ein Überhitzungskennfeld auf, das deutlich steiler ist als das 
vom TXV1 und den Verdampfer schon bei kleiner Kälteleistung überhitzen lässt (s. 
Abbildung 52) – wie es zum Anfang dieses Kapitels vermutet wurde. 
In Bezug auf die erreichten COP-Werte führt das Ventil TXV2 mit der Füllung F2 zu einer 
deutlichen Wirkungsgradsteigerung – vor allem bei hohen Kälteleistungen. In der Abbildung 
53 wird hierzu das prozentuelle Verhältnis zwischen den simulierten COP-Werten des Ventils 
TXV1 zu denen des Ventils TXV2 für Niederdrücke von 2.9 und 3.3 bar dargestellt. 
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Abbildung 52: Überhitzungskennfelder beider Ventilvarianten mit den Füllungen F1 und F2 
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Abbildung 53: Prozentuelles Verhältnis zwischen den simulierten COP-Werten des Ventils TXV2 gegen-
über denen des Ventils TXV2 
Mit diesen Erkenntnissen kann die auf Seite 66 erwartete Systemantwort, die bei einer voll-
ständig über alle Verdampfungsdrücke hindurch ausgebildeten Überhitzung besser als eine zu 
stark ausgeprägte Einregelung des Verdampfers ins Zweiphasengebiet in Bezug auf den An-
lagenwirkungsgrad ist, bestätigt werden. Demnach ist ein Ventil mit der Füllung F2 und ei-
nem Setting von 3.05 bar für die untersuchte Anlage zu bevorzugen. Dies kann eine Wir-
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kungsgradverbesserung von bis zu ca. 25% gegenüber dem Ist-Zustand bringen. Inwieweit die 
hierfür notwendigen, leicht höheren Überhitzungswerte anderweitig negative Einflüsse wie 
z.B. saugseitige Druckschwankungen oder Änderungen in der Ölzirkulation mit sich ziehen, 
sollte aber erst experimentell durch folge Arbeiten untersucht werden, bevor man die Aussage 
tätigen kann, dass diese Ventilvariante für die untersuchte Anlage tatsächlich besser geeignet 
ist. 
6.5 Zusammenfassung der transienten Simulationsergebnisse 
Trotz der fehlgeschlagenen transienten Validierung des eingesetzten TXV-Modells (s. Kapitel 
4.10) und der erwähnten Unsicherheiten bei der präsentierten Kreislaufsimulation lassen die 
vorgestellten Ergebnisse darauf schließen, dass das TXV-Modell für transiente Kreislaufsimu-
lationen im Allgemeinen geeignet ist, womit die auf Seite 60 formulierte Ziel dieses Kapitels 
erreicht wird. 
Die durchgeführte Variation von Setting- und Steuerfüllungssteigung lässt außerdem darauf 
schließen, dass eine konstante Überhitzungsregelung in einem engen Bereich zwischen 1 und 
5 K für die simulierte Anlage besser geeignet ist als die vom Referenzventil angestrebte Rege-
lung ins Zweiphasengebiet. 
Durch die in diesem Kapitel präsentierten Simulationsergebnisse kann ebenfalls bekräftigt 
werden, dass eine minimale Abweichung von bis zu 0.1 bar vom optimalen Setting eines 
TXV zu keinen nennenswerten Leistungseinbußen führt. Erst unterhalb einer Abweichung 
von -0.2 bar vom optimalen Setting konnte bei den simulierten Ausblastemperaturen und 
COP-Werten eine deutliche Verschlechterung erkannt werden. 
Mit der erfolgreichen Überprüfung der Eignung des TXV-Modells sowohl für die transiente 
Kreislaufsimulation als für die stationäre Parametervariation werden die Arbeitsthemen zur 
Optimierung des R134a-TXV abgeschlossen. Ab dem nächsten Kapitel wird die Anwendung 
des thermostatischen Regelprinzips zur Hochdruckregelung einer R744-Kälteanlage disku-
tiert. 
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7 Vorschlag eines neuartigen TXV für R744 
Auf der Suche nach einem optimalen Regelkonzept für den R744-Kältekreislauf wird in die-
sem Kapitel eine neuartige Möglichkeit zur thermostatischen Hochdruckregelung vorgeschla-
gen. Mit diesem neuen Konzept wird das Ziel angestrebt, bessere COP-Werte und somit eine 
höhere Effizienz der Kälteanlage als mit den heute bevorzugten Expansionsorganen zu errei-
chen. 
7.1 Entwicklungsstand des R744-Expansionsorgans für den Kreislauf mit IWT 
Der R744-Kältekreislauf wird auf Anregung von Lorentzen wieder intensiv für klimatisie-
rungstechnische Anwendungen untersucht. Ihm „…gebührt ein großer Verdienst, CO2 als 
Kältemittel vorgeschlagen zu haben, für zahlreiche Ideen der Prozeßgestaltung. Viele Publi-
kationen eines Kreises norwegischer Fachleute wurden durch ihn geprägt bzw. angeregt“. 
(/KrQu-94, S. 231/). 
Der von Lorentzen 1993 präsentierte und patentierte R744-Kreislauf beinhaltete zum ersten 
Mal einen inneren Wärmeaustauscher zwischen der Hochdruck- und der Niederdruckseite 
(LoCa-93). Diese Erweiterung des thermodynamischen R744-Kältekreislaufes brachte eine 
deutliche COP-Steigerung, setzte einen neuen Trend in der Automobilklimatisierungstechnik 
und führte dazu, dass R744 wieder als potenzieller Nachfolger der umweltschädigenden Käl-
temittel für automobile Anwendungen, bei denen hohe Leistungen bei hohen Umgebungs-
temperaturen gefordert werden, angesehen werden konnte. 
Unabhängig davon, ob man Kältekreisläufe mit R134a oder R744 als Kältemittel betrachtet, 
ist das Ziel der Entwicklung einer Kälteanlage das Erreichen einer möglichst hohen Leis-
tungszahl in einem möglichst breitem Randbedingungsbereich. Im Falle des R744-
Kältekreislaufes ist die Kreislaufregelung für das Betreiben der Anlage in einem Bereich op-
timaler Leistungszahl verantwortlich. Hierbei ist nicht nur die KMV-Regelung gemeint, son-
dern auch das Expansionsventil. 
Beim R134a-Kältekreislauf bestimmt typischerweise die Umgebungstemperatur am Konden-
sator die Kondensationstemperatur. Diese wiederum bestimmt den niedrigstmöglichen Kon-
densationsdruck – abhängig von den Wärmeübertragungseigenschaften des Kondensators. 
Der sich tatsächlich einstellende Hochdruck in der Anlage ist zwar an diesen Wert gekoppelt 
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– und somit auch die KMV-Antriebsleistung, wird aber sowohl von den luftseitigen Randbe-
dingungen am Kondensator wie auch von der Wahl des Expansionsorgans beeinflusst. 
Bei einem R744-Kältekreislauf ist dagegen der Hochdruck aufgrund des gleitenden Tempera-
turgefälles bei der überkritischen Wärmeabgabe im Gaskühler ein weiterer Anlagenfreiheits-
grad, der in der automobilen Anwendung überwacht werden muss und im Sinne der Anlagen-
effizienz geregelt werden sollte (vgl. u. A. /Neks-04/, /Berg-03/). Denn liegt dieser in Abhän-
gigkeit der Umgebungstemperatur zu niedrig, liefert die Anlage unter Umständen nicht genug 
Kälteleistung. Liegt dieser dagegen zu hoch, kann die Leistungsaufnahme des KMV sehr 
stark zunehmen (vgl. /Föld-98, S.139ff/). 
Für die Bestimmung des optimalen Hochdrucks einer bestimmten Anlage über alle möglichen 
Betriebspunkte müssen anlagenspezifische COP-Kennfelder experimentell ermittelt werden. 
Ein anlagenunabhängiger, explizit zu lösender Rechenansatz ist zum heutigen Zeitpunkt nicht 
bekannt. Nur halb-empirische Modelle wie z.B. das verdichterspezifische Rechenmodell von 
Liao und Jakobsen (vgl. Gl. 7-1 /LiJa-98/) oder das anlagenspezifische Rechenmodell von 
Kauf (/Kauf-99/), das sich auf das grafische Verfahren von Inokuti für idealisierte Kreisläufe 
stützt, sind bekannt. Bei der Bewertung unterschiedlicher Drosselorganprinzipien muss daher 
eine versuchstechnisch ermittelbare Vergleichsgröße definiert werden, mit dessen Hilfe deren 
COP-optimierende Regelgüte beurteilt werden kann. In den letzten Jahren hat sich hierfür der 
Begriff des von der Gaskühleraustrittstemperatur ϑGKA abhängenden optimalen Hochdrucks 
(innerhalb dieser Arbeit als pHD OPT bezeichnet) als Stand der Technik eingebürgert (vgl. u. A. 
/RoBW-03/). Dieser leitet sich aus dem Ansatz von Liao und Jakobsen zur Berechnung des 
optimalen Hochdrucks, wobei der Einfluss der Verdampfereintrittstemperatur ϑVE eliminiert 
wird, indem man sie mit 0°C festlegt. Dadurch entsteht ein linearer Rechenansatz mit einer 
Steigung von ca. 2.8 bar /K (s. Gl. 7-2). 
 bar.- .+ .- .p VEC
bar
GKAVEC
bar
C
bar
OPTHD 3493810)015707782( ϑϑϑ ⋅⋅⋅= °°°    Gl. 7-1
 bar.- .p GKAC
bar
OPTHD 3497782   ϑ⋅= °  Gl. 7-2
Es gibt verschiedene Drosselorgane, die, je nach Bauart, unterschiedliche Charakteristika 
aufweisen und zur Regelung des oben beschriebenen optimalen Hochdrucks führen können. 
Zum Zeitpunkt der Verfassung dieser Arbeit gab es drei von unterschiedlichen Fahrzeugher-
stellern bevorzugte Drosselorganprinzipien: das durch Druckdifferenz gesteuerte  Ventil (∆p-
Ventil), die Festdrossel mit Bypass und das am Gaskühleraustritt angeordnete TXV (vgl. 
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/HeRW-05/; /Weea-05/). Diese sollen im Folgenden näher behandelt werden. Nicht jedoch, 
ohne vorher erwähnt zu haben, dass es darüber hinaus andere COP-optimierende Umset-
zungsmöglichkeiten für die Expansion des Kältemittels gibt, wie z. B. die mechanische Arbeit 
zurückgewinnende Expansion. Bei dieser Expansionsart wird dem Kältemittel kinetische E-
nergie entzogen, während es vom Hoch- auf den Niederdruck entspannt. Die Anwendung 
dieser Expansionsart ist vor allem bei Kältekreisläufen mit Kältemitteln von Vorteil, die eine 
Mindestkompressibilität im unterkühlten oder überkritischen Bereich aufweisen, wodurch ein 
großer spezifischer Leistungsgewinn ermöglicht wird (vgl. /Heyl-00/). 
7.2 Das Differenzdruckventil (∆p-Ventil) 
tdarstellung mit allen Komponenten, den anliegenden 
Drücken und der Durchflussrichtung. 
er unste-
tig ausgelegt sein (vgl. /RoWK-05/). 
 
7.3 Die Festdrossel mit Bypass 
Das ∆p-Ventil ist ein vom Aufbau her sehr einfaches und kompaktes Ventil, das ohne großen 
Aufwand z.B. in die Rohrleitung an einer Trennstelle vor dem Verdampfer integriert werden 
kann (vgl. Abbildung 54). Sein Ventilhub ist abhängig von der anliegenden Druckdifferenz 
(∆p) zwischen der Hoch- und Niederdruckseite. Sie wirkt auf die Projektion der Querschnitts-
fläche des Ventilsitzes ASitz auf der Mantelfläche der Nadel (mit dem Nadelwinkel α). Der 
dabei entstehenden Verstellkraft ist die Vorspannkraft der im Ventil integrierten Feder entge-
gengerichtet, die den Öffnungsdruck des Ventils bestimmt. Abbildung 54 zeigt eine Prinzip-
skizze eines ∆p-Ventils in der Schnit
Je nach Auslegung des Drosselorgans können 
mit diesem Expansionsventil sowohl geringe 
als auch große Volumenströme geregelt wer-
den. Hierbei kann die Massenstrom-Kennlinie 
des Ventils je nach Geometrieauslegung der 
Drosselkörper linear, proportional od
dSitz
Durchflussrichtung
pNDpHD α
 
Abbildung 54: Schematische Schnittdarstellung 
∆p-Ventil 
Eine weitere Möglichkeit zur Expansion des Kältemittels ist die Festdrossel. Diese Variante 
kann im Auslegungsbereich sehr gut funktionieren, wenn der Drosselquerschnitt auf den zu 
erwartenden Lastfall angepasst wird. Weil bei stationär arbeitenden Kälteanlagen nahezu im-
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mer von näherungsweise konstanten Lastfällen ausgegangen werden kann, stellt eine Fest-
drossel dafür ein kostengünstiges und wirkungsgradmäßig akzeptables Expansionsorgan dar. 
Für Fahrzeugklimaanlagen dagegen ist sie aufgrund der ständig wechselnden Betriebsbedin-
gungen im Hinblick auf Leistung und Sicherheit oft ungeeignet – vor allem bei überkritischen 
Kältekreisläufen, wie es beim R744-Kreislauf der Fall ist. Denn ist eine Festdrossel so eng 
bemessen, dass die von der jeweiligen R744-Kälteanlage bereitgestellte Leistung maximiert 
wird, kann unter Umständen keine ausreichende Sicherheit mehr gegen Überschreitung des 
maximal zulässigen Systemdruckes bestehen. Aufgrund der sich schnell ändernden Betriebs-
parameter im Fahrzeug (Motordrehzahl, Umgebungstemperatur, Fahrgeschwindigkeit, etc.) 
muss dem Expansionsorgan möglich sein, seinen Drosselquerschnitt den sich daraus ergeben-
den unterschiedlichen Druckdifferenzen schnell anzupassen, um eine ausreichende Kälteleis-
tung bei einem akzeptablen Anlagenwirkungsgrad zu erreichen, vor allem aber, um die Kälte-
anlage vor zu hohen Hochdrücken zu schützen. 
hrung (DBY) wird der Verstärkungsfaktor der Bypass-
Kennlinie festgelegt (vgl. /ScWR-01/). 
cke werden notwendig sein, um den 
Bypass zu öffnen. 
 
 
 
7.4 Das TXV als Hochdruckregler im R744-Kreislauf 
Um diese Anforderung zu erfüllen, kann die Festdrossel im R744-Kreislauf u. A. mit einem 
wie in Abbildung 55 schematisch dargestellten Bypass versehen werden. Hierbei wird ein 
zusätzlicher Drosselköper, der von einer vorgespannten Feder gegen eine zweite Drosselstelle 
gedrückt wird, parallel zur Hauptdrossel geschaltet. Durch die Größe der Wirkfläche des By-
pass-Drosselkörpers und der Bypass-Bo
DBY
Durchflussrichtung
pNDpHD
Wirkfläche
 
Abbildung 55: Schematische Darstel-
lung Festdrossel mit Bypass 
Je größer die Bypass-Bohrung ist, desto stärker wird der 
Einfluss des Niederdrucks auf die Öffnungscharakteristik 
des Bypasses sein; je größer die Bypass-Wirkfläche, umso 
geringere Hochdrü
Um die bereits erwähnte Forderung, den optimalen Hochdruck einer überkritisch arbeitenden 
R744-Kälteanlage zu regeln, zu erfüllen, kann ebenfalls das aus Kapitel 3 bereits bekannte, 
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autarke thermostatische Regelprinzip angewandt werden. Es kann jedoch im R744-Kreislauf 
nicht wie im R134a-Kreislauf angewandt werden, wenn dieser nicht auf Überhitzung, sondern 
auf den optimalen Hochdruck geregelt werden soll. Obwohl bei einem TXV für das Kältemit-
tel R744 (R744-TXV) der gleiche Ventilaufbau wie bei einem R134a-TXV angewandt wer-
den könnte (Thermokopf, Drosselstelle, Mechanismus und gegebenenfalls Rücklaufstelle), 
müssten ihre Funktionen der geänderten Regelaufgabe und den höheren Drücken angepasst 
werden, um Temperatur und Druck hochdruckseitig erfassen zu können.  
aufgrund einer geeigneten Auslegung der Durchflusscharakteristik der Drosselstelle, den 
Der schematische Aufbau zwei prototypischer TXV 
für automobile Anwendungen der Firmen Denso bzw. 
Zexel kann in Abbildung 56 betrachtet werden. Der 
oben dargestellte Aufbau entspricht der Denso-
Variante für Massenstromregelung anhand Druck und 
Temperatur nach Gaskühler. Der unten dargestellte 
Aufbau entspricht der Zexel-Variante für Massen-
stromreglung anhand Druck und Temperatur nach 
IWT. Abbildung 57 zeigt im p-h-Diagramm für R744 
schematisch die Regelbereiche dieser beiden TXV. 
Laut der aus den jeweiligen Patentschriften zu ent-
nehmenden Informationen werden diese Regelberei-
che eine sehr steile Öffnungskennlinie aufweisen, um 
der geforderten COP-optimalen Hochdruckregelung nachgehen zu können (vgl. /Toea-00/ 
bzw. /Kenj-04/). Das könnte zu einem nachteiligen Sicherheitsaspekt führen, denn befindet 
sich der jeweils zu sondierende Kältemittelzustand weit rechts von der Öffnungskennlinie 
(0% Öffnung), wie es z.B. beim Anfahren eines Kfz. der Fall ist (z.B. ca. 60°C bei der Denso-
Variante bzw. ca. 40°C bei der Zexel-Variante), so könnte der Hochdruck über die Hoch-
drucksicherheitsgrenze hinaus (z.B. 130 bar) ansteigen. Das passiert, weil die Thermoköpfe 
dieser Ventilarten den Drosselkörper solange in geschlossener Stellung halten würden, bis die 
sondierenden Kältemittelzustände die jeweiligen Regelbereiche erreichen (vgl. gestrichelte 
Pfeillinien in Abbildung 57). Dieses Argument gilt nur unter der Annahme, dass die Tempera-
tur des Thermokopfes aufgrund seiner thermischen Trägheit beim Einschaltvorgang der KLA 
nahezu konstant bleibt, während die Hochdruckänderung sich sofort auf den Ventilmechanis-
mus auswirkt (isothermer Hochdruckanstieg am Ventileingang). Sobald sich der zu sondie-
rende Betriebspunkt einmal innerhalb des Regelbereiches befindet, versuchen diese Ventile, 
Vom GK
Vom IWTHD Zum
Verdampfer
Thermokopf
Zum IWTHD
Vom IWTHD
Zum
Verdampfer
Thermokopf
 
Abbildung 56: Schematische Schnittdar-
stellung der TXV-Varianten für R744 (o-
ben: Denso-Variante; unten: Zexel-
Variante) 
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Hochdruck in Abhängigkeit der kältemittelseitigen Austrittstemperatur am Gaskühler bzw. 
am IWT innerhalb eines optimalen Bereichs einzuregeln. 
Sicherheitsgrenze
(z.B 130 bar)
pHD opt =f(TUmg)
(systemabhängig)
Hierdurch bieten diese Regelorgane eine sehr praktische Möglichkeit, eine R744-Kälteanlage 
COP-optimiert zu betreiben – weil sie ohne den Einfluss von kreislauffremden Regelstrecken 
funktionieren. Eine Sicherheitsfunktion können sie aber ausgehend von den Informationen, 
die sich aus den Patentschriften ableiten lassen, nicht ermöglichen. 
In Hinsicht auf die o. g. COP-Optimierung wäre die von der Fa. Denso patentierte Ausle-
gungsart sicherlich zu bevorzugen, da sie die maßgebende Größe für die COP-Regelung eines 
R744-Kältekreislaufes sondiert, nämlich die kältemittelseitige Gaskühleraustrittstemperatur 
(s. Abbildung 56). Solch ein TXV hat aber den Nachteil eines komplizierteren Einbaus im 
Kfz., weil es entweder in der Nähe des Gaskühlers platziert werden muss, was zusätzliche 
Leitungssätze in Anspruch nimmt oder, wenn es doch wie üblich am Verdampfer platziert 
wird, einer zusätzlichen Kapillare zum Gaskühler bedarf, um seine Aufgabe zu erfüllen. 
In diesem Zusammenhang verfügt die von der Fa. Zexel patentierte Auslegungsart über eine 
bessere Verbaubarkeit, weil dieses TXV die Temperatur direkt vor der Drosselstelle als Re-
50 °C
40 °C
30 °C
Regelbereich
Zexel-TXV
f( TKM n. IWT)p
h
60 °C
0 %
 Ö
ffn
un
g
Regelbereich
Denso-TXV
f(TKM n. GK)
100
 %
Öff
nun
g
10
0 %
 Ö
ffn
un
g
0 %
 Öf
fnu
ng
Ausgebildeter Kältekreislauf
Isothermer
Hochdruckverlauf 
am Ventileingang 
beim Anlagenstart 
ausgehend von einer 
hohen Umgebungs-
temperatur
 
Abbildung 57: Schematische Darstellung thermostatischer Regelbereiche im p-h-Diagramm für R744 
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gelgröße benutzt. Somit sind keine zusätzlichen Leitungen notwendig und es kann, wie heute 
üblich, am Verdampfer platziert werden. Nachteilig ist jedoch, dass der Regelbereich auf ei-
nen empirisch ermittelten Zusammenhang zwischen dem optimalen Hochdruck und der hoch-
druckseitigen Austrittstemperatur am IWT angepasst werden muss, was eine schlechtere Re-
gelgüte mit sich bringen kann. 
Als Steuerfüllung muss in beiden Fällen ein Stoff verwendet werden, der einen Regelbetrieb 
in einem Bereich optimalen Hochdrucks ermöglicht. Aufgrund der unterschiedlichen Tempe-
raturarbeitsbereiche verwenden diese TXV unterschiedliche Steuermedien. Während beim 
Denso-TXV R744 selbst als Steuermedium dient, kann bei der Zexel-Variante u. a. Ethan 
(R170) angewandt werden. Da die Zielregelkennlinie, nämlich die Linie optimalen Hoch-
drucks (Gl. 7-2), eine starke Steigung aufweist, muss das Denso-TXV einen in englischen 
Texten als Slope bezeichneten isochoren Drucktemperatur-Regelgradient (∂pSF / ∂TSF) von ca. 
2.8 bar/K (s. Gl. 7-3) im Einsatztemperaturbereich zwischen ca. 30 und 60°C aufweisen. Im 
Falle des Zexel-TXV wird laut Patentunterlagen ein Slope von ca. 2.4 bar/K im Temperatur-
einsatzgebiet (10°C bis 40°C) gewählt. 
Kbar
T
P
T
p
VETGKA
OPTHD
SF
SF /8.2≈∂
∂=∂
∂
ρ
 Gl. 7-3
Die Abbildungen auf den Seiten 87 und 88 zeigen hierzu die isobaren Druckänderungen von 
R170 und R744 in entsprechenden p-T-Diagrammen. Hierin kann erkannt werden, dass der 
geforderte Slope nur jeweils im flüssigen Bereich beider Kältemittel zu finden ist. Dies be-
deutet, dass die jeweiligen Thermoköpfe soweit abgefüllt werden müssen, dass die sich erge-
bende Fülldichte höher liegt als die kritische Dichte des jeweils als Steuermedium verwende-
ten Stoffes. Nur mit solchen hohen Fülldichten können Ventile dieser Art im überkritischen 
Druckbereich von R744 ihre Regelfunktion überhaupt erfüllen. Den jeweiligen Patentschrif-
ten nach betragen die gewählten Fülldichten bei diesen Ventilen 450 bis 850 kg/m³ bzw. 
330 bis 365 kg/m³ (vgl. gestrichelte Linien in Abbildung 58 und Abbildung 59). 
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Abbildung 58: Verlauf der isochoren Druckänderung (Slope) von R744 
 
Kapitel 7: Vorschlag eines neuartigen TXV für R744 88 
ca. 0.018 b
ar/K
ca
. 3
.5
 b
ar
/K
ca
. 5
 b
ar
/K
ca
. 2
.4
 b
ar
/K
Dam
pfdu
ckk
urve
Gewählte Fülldichten
Temperatur-
einsatzgebiet
pKrit /TKrit
 
Abbildung 59;Verlauf der isochoren Druckänderung (Slope) von Ethan 
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Genau wie bei TXV für R134a-Kreisläufe weisen diese TXV-Varianten einen deutlichen Stei-
gungsunterschied auf, wenn, bedingt durch das Temperatureinsatzgebiet, das Steuermedium 
den zweiphasigen Zustand verlässt und in diesem Falle in den flüssigen Zustand übergeht. Im 
Falle dieser R744-TXV führt der Steigungsunterschied zu keiner druckbegrenzenden Funkti-
on, da die Steigungsänderung positiv ausfällt – anders als bei den R134a-TXV (s. Abbildung 
6). Dadurch wird jedoch erreicht, dass sich z. B. in der Nähe des kritischen Druckes von R744 
ein Knick im Regelbereich des jeweiligen TXV ergibt. Ab diesem Punkt liegt die jeweilige 
Steuerfüllung vollständig flüssig vor und der Regelbereich verläuft mit dem jeweils gewähl-
ten Slope weiter. 
Im nächsten Kapitel wird über eine weitere Möglichkeit berichtet, wie TXV für R744 so aus-
gelegt werden können, dass sie nicht nur für den COP-optimalen Betrieb einer R744-Anlage 
benutzt werden können, sondern, dass sie durch die Implementierung einer thermischen Ü-
berdruckfunktion auch beim Anfahren einer Fahrzeuganlage und bei hohen Druckspitzen die 
notwendige Sicherheit anbieten können. Diese thermische Überdruckfunktion basiert darauf, 
dass dieses neuartige TXV ab einer bestimmten Temperatur eine den Hochdruck begrenzende 
Wirkung durch eine unterkritische Steuerfüllung mit geringem Slope erzielt. 
7.5 Entwicklung des TXV für R744 mit Sicherheitsfunktion 
Hauptaugenmerk des in diesem Kapitel vorgestellten thermostatischen Expansionsventils liegt 
einerseits darauf, die Temperatur hinter dem IWT als Regelgröße für eine COP-optimierende 
Hochdruckregelung zu verwenden. Das hat den Vorteil einer großen Einsparung an Leitungen 
und einer Anbringung des Ventils direkt vor dem Verdampfer, wie es bei den aktuellen 
R134a-TXV-Systemen realisiert wird. Anderseits soll durch diesen Vorschlag möglich sein, 
das nach dem IWT arbeitende R744-TXV mit einer wahren, autarken MOP-Funktion zu ver-
sehen, die als Sicherheitsfunktion gegen zu hohe Hochdrücke eingesetzt werden kann. 
Zur Auslegung von Regelbereich und Ventilkennlinie des hier vorgestellten Expansionsven-
tils dienten real gemessene Kreislaufeckdaten nach IWT einer R744-Bezugskälteanlage als 
Basis. Diese Bezugseckdaten entsprechen den für diese Anlage gemessenen COP-optimalen 
Betriebszuständen für Umgebungstemperaturen zwischen 20 und 45°C am Gaskühler und 
Verdampfer mit einem mechanischen fünfkolbigen 33cc-KMV bei 1000 rpm. Die Randbe-
dingungen dieser Bezugsexperimente können der unteren Tabelle entnommen werden. 
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Tabelle 4: Randbedingungen Versuche R744-Bezugsanlage 
Umgebungstemperatur
[°C]
Luftdurchsatz
Verdampfer
[kg/min]
Mittl.
Luftgeschwindigkeit
Gaskühler [m/s]
Ausblastemperatur 
[°C]
opt. Kältemittel-
massenstrom
Gemessener 
COP
20 3.6 18.6 1.92
25 4.4 32.0 2.46
30 6.2 48.1 2.68
35 6.2 70.0 2.01
40 7.6 110.9 1.69
45 8.5 10 156.0 1.36
2.8 5
 
In Abbildung 60 sind die sich aus diesen Messungen ergebenden stationären Kältekreisläufe 
im p,h-Diagramm dargestellt. Einerseits lässt sich hierin veranschaulichen, dass die in Kapitel 
7.4 beschriebene mathematische lineare Annäherungsgleichung zur Abschätzung des optima-
len Hochdrucks (s. Gl. 7-2) durchaus für Temperaturen oberhalb der kritischen Temperatur 
von R744 angewandt werden kann. Anderseits kann eine weitere Hilfskennlinie eingetragen 
werden (s. Abbildung 60), welche die sich im p,h-Diagramm ergebenden COP-optimalen 
Kreislaufeckpunkte für den Kältemittelzustand am Ventileingang ebenfalls linear, wie die von 
LiJa-98 die am Gaskühleraustritt, verbindet. Diese neue COP-optimale Hilfskennlinie defi-
niert mit einer Steigung von ca. 1.9 bar/K die Grenzen des Regelbereichs, der sich bei diesem 
thermostatischen Ventiltyp am IWT-Austritt ergeben soll. Hierbei wurde die Annahme getrof-
fen, dass das resultierende Expansionsventil durch die Kombination eines TXV-
Regelbereiches, der diese COP-optimale Hilfskennlinie einschließt, mit einer geeigneten 
Drosselkennlinie alle COP-optimalen Betriebspunkte der Bezugskälteanlage einregeln wird. 
Um dies zu erreichen, müssen Flächenverhältnis, Vorspannkräfte, Federkonstanten und Füll-
dichte der Steuerfüllung so definiert werden, dass die aufgezeichneten Bezugspunkte des 
Ventileingangs innerhalb des sich ergebenden TXV-Regelbereiches liegen (den resultierenden 
Regelbereich zeigt Abbildung 64). Darüber hinaus wird der sich bei jedem der Bezugskreis-
läufe eingestellte Kältemittelmassenstrom als optimal angenommen (s. Tabelle 4) und somit 
als Basis für die Festlegung der Drosselcharakteristik des Ventils zugrunde gelegt. 
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Abbildung 60: COP-optimale Kreisläufe der Bezugskälteanlage 
Um die eingangs erwähnte Sicherheitsfunktion zu erreichen, muss als Steuerfüllung im Ther-
mokopf außerdem ein Fluid verwendet werden, das im gewünschten Arbeitsbereich unterhalb 
einer bestimmten Einsatztemperatur zweiphasig vorliegt und oberhalb derer mit einem niedri-
gen Slope überhitzt. Bei der Untersuchung von Dampfdruckkurven verschiedener Kältemittel 
und dem Vergleich ihrer Dampfdruck-Kurven mit dem sich aus Abbildung 60 ergebenden 
Druck-Temperatur-Verlauf der COP-optimalen Hilfskennlinie am Ventileintritt stellt man 
jedoch fest, dass keines der betrachteten, in Frage kommenden Fluide, weder im Druckniveau 
noch in seiner Steigung, die gewünschten Eigenschaften aufweist (s. Abbildung 61). 
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Abbildung 61: Dampfdruckkurve verschiedener Kältemittel 
Um die gewünschte Drucklage und Steigung des TXV-Regelbereichs mit einem dieser Käl-
temittel auf das gewünschte Niveau zu bringen, muss die Wirkung des Steuerfüllungsdrucks 
auf den Mechanismus gegenüber derjenigen des Hochdrucks verstärkt werden. Das kann z.B. 
dadurch erreicht werden, indem man ein Flächenverhältnis ungleich eins zwischen den Wirk-
flächen für den Hochdruck (AHD) und für die Steuerfüllung (ASF) einsetzt. Damit wird ein Ü-
bersetzungsverhältnis (i) größer eins erreicht, das den Einfluss des Steuerfüllungsdrucks ge-
genüber der Wirkung des Federsystems und des Hochdrucks verstärkt (vgl. Abbildung 62). 
Somit ist es möglich, eine Steuerfüllung nutzbar zu machen, deren kritischer Druck deutlich 
unterhalb des Druckarbeitsbereichs der R744-Kälteanlage liegt. Dieses Prinzip ist seit mindes-
tens 1926 in Verbindung mit der Hochdruckregelung für R744-Kältekreisläufe bekannt und 
wird seit kurzer Zeit von der Fa. Danfoss als Teil eines thermostatischen Expansionsventils 
für stationäre Kälteanlagen (Getränkeautomaten) serienmäßig angewandt – jedoch nur in ei-
nem Hochdruckbereich zwischen 60 und 90 bar (vgl. /Niea-04/). 
Jedes beliebige Kältemittel, dessen kritische Temperatur im Arbeitsbereich des TXV nach 
IWT liegt; kann als Steuerfüllung für dieses Ventilkonzept dienen, wenn nur das Überset-
zungsverhältnis entsprechend angepasst wird und dessen Slope im überhitzten Gaszustand 
geeignet ist. Gl. 7-4 zeigt das sich hierbei ergebende Käftegleichgewicht. 
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Abbildung 62: Prinzip des Übersetzungsverhältnisses zwischen Steuerfüllungsdruck und Kältemittel-
druck 
Über die COP-optimerende Eigenschaft hinaus sollte das künftige R744-TXV folgende weite-
re Eigenschaften aufweisen: eine möglichst hohe Regelgüte, eine kompakte und einfache 
Bauweise, sowie möglichst geringe Mehrkosten gegenüber den anderen vorhandenen Expan-
sionsventilen. Es ist außerdem wichtig, dass Druck und Temperatur auf der Hochdruckseite 
erfasst und möglichst ohne Übertragungsfehler an die entsprechenden Stellelemente weiterge-
leitet werden können.  
Als druckübertragende Elemente können z.B. ein 
Balg und eine als Trennfläche und Hubübertra-
gungsglied agierende Membran, die an verschie-
denen Gehäusestellen angeschweißt sind, wie in 
Abbildung 63 als Konstruktionsskizze darge-
stellt, gewählt werden. Durch diese Vorgehens-
weise wird ein Zwischenraum geschaffen, der bei 
konstantem Druck vom Temperatureinfluss der 
Kältemittelströmung abgeschottet werden kann 
und dazu führt, dass die den Balg und die Memb-
ran verbindende Stange nur zur Weg- bzw. 
Kraftübertragung dient. 
Um das notwendige Übersetzungsverhältnis zu erreichen, muss die Membranfläche als Wirk-
fläche für die Steuerfüllung viel größer ausgelegt werden als die Wirkfläche des Balgs, auf 
den der Hochdruck wirkt. Damit die Steuerfüllung die Temperatur des Kältemittels aufneh-
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Abbildung 63: Konstruktionsvarianten für ein 
R744-TXV mit Temperatursensierung nach 
IWT 
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men kann, muss es zur Wärmeleitung an einer definierten Stelle des Ventilkörpers durch eine 
zweckmäßige Trennwand zwischen der Steuerfüllung und der hochdruckseitigen Kältemittel-
strömung kommen. 
7.6 Der Regelbereich des R744-TXV im p,h-Diagramm 
Für einen ersten Prototyp wurde Ethan (vgl. Dampfdruckkurve R170 in Abbildung 61) als 
Steuerfüllung gewählt. Bei einem Übersetzungsverhältnis gleich 0.25 und einem MOP bei 
22°C resultiert ein Regelbereich wie in Abbildung 64 dargestellt (Iso-Hublinien nur bis zur 
70°C-Isothermen dargestellt). Den Druckgradienten zwischen der Öffnungskennlinie und der 
MaxHub-Kennlinie definieren, wie in S. 53 erläutert, die Gesamtfederrate K, der Maximalhub 
xmax und die effektive Balgwirkfläche ABalg. 
Durch die passende Wahl des temperaturabhängigen Öffnungsdruckes (vgl. MinHub-
Kennlinie) und des Druckgradienten kann das Arbeitsverhalten dieses TXV in vier Teil-
Betriebsarten aufgeteilt werden: Fest-Drossel-, Hochdruck-, COP-optimierender und Über-
druck-Regelbetrieb. In Abbildung 64 sind ebenfalls die Kreislaufeckpunkte für den Ventilein-
tritt aus Abbildung 60 für Umgebungstemperaturen von 20° bis 45°C eingetragen. 
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Abbildung 64: Regelbereich des neuen TXV für R744 im p,h-Diagramm 
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Der Festdrossel-Betrieb ermöglicht ein sparsames Betrieben der Kälteanlage im unterkriti-
schen Temperaturarbeitsbereich (bei kältemittelseitigen Austrittstemperaturen am Gaskühler 
kleiner 31 °C). Der Hochdruck-Regelbetrieb beschreibt einen Übergangsbereich, der vom 
System zwischen dem Fest-Drossel- und dem COP-optimierenden Betrieb beim Anfahren 
durchlaufen wird. Die Steigung der Iso-Hublinnien sollte in diesem – und dem Überdruckre-
gelbereich – möglichst waagerecht ausfallen, damit die Sicherheitsfunktion gewährleistet 
werden kann. 
Der COP-optimierende Bereich ist das eigentliche stationäre Einsatzgebiet dieses Expansi-
onsventils. In diesem Bereich wird, entsprechend der nach den Bezugseckdaten ausgelegten 
Drosselstellen-Kennlinie, der passende Strömungsquerschnitt freigegeben, so dass sich ein 
näherungsweise optimaler bzw. ein zu einer optimalen Ausnutzung des Verdampfers führen-
der Kältemittelmassenstrom einstellen kann. Im Überdruck-Regelbetrieb wird so viel Quer-
schnitt freigegeben, dass der Kältemitteldruck am Ventileingang nicht mehr über die maximal 
zulässige Hochdruckgrenze von z.B. 130 bar hinaus ansteigen kann. D.h. dass sogar bei An-
fahrvorgängen Massenströme oberhalb von 250 kg/h und mehr aufgefangen werden können. 
Hierfür ist mindestens eine zweistufige Durchflusskennlinie notwendig. 
7.7 Versuchsergebnisse mit dem ersten Prototyp des TXV für R744 
7.7.1 Transientes Ventilverhalten beim Anlagenstart 
Im Vordergrund dieser Untersuchung stand die Eignung des Ventilprototyps als Sicherheits-
organ beim Fahrzeugstart. Das Ventil muss wie in Kapitel 7.1 bereits erklärt in der Lage sein, 
ausgehend von einem hohen Stillstandsdruck und einer hohen Ventilumgebungstemperatur, 
den vom KMV geförderten Massenstrom abzubauen, so dass der Hochdruck nicht einen be-
stimmten maximal zulässigen Wert überschreitet. Als Randbedingung für dieses Experiment 
wurden folgende Werte festgelegt: 
− Stillstandsdruck beim Start der Messung: 90 bar 
− Starttemperatur: 45°C 
− Gaskühlerlufteintrittstemperatur (TGKA): ca. 45 °C 
− Verdichterdrehzahl: 1500 rpm 
− Maximal zulässiger Hochdruck am Kompressoraustritt (pKA): 130 bar 
Der Versuch wurde an einem Systemprüfstand mit einem KMV vom Typ Obrist C99 mit 33 
cc. Hubvolumen durchgeführt. Die spezifische Anlagenbefüllung betrug 260-300 g/l. 
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Abbildung 65 zeigt den zeitlichen Verlauf wichtiger Anlagengrößen der durchgeführten Fahr-
zeugstartsimulation. Wie hierin zu sehen ist, kann in den ersten Sekunden nach dem Start ge-
nug Massenstrom das Ventil durchströmen, sodass der Hochdruck an Ventileingang (pEVE) 
nicht über 120 bar steigen kann.  
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Abbildung 65: Startversuch 
Dies geschieht dank des Überdruck-Regelbetriebs, wie es in Abbildung 66 ersichtlich wird. 
Darin erkennt man, wie sich der Kältemittelzustand am Ventileingang während der Messung 
zeitlich verhielt. In den ersten Sekunden kann man von einem isothermen Hochdruckanstieg 
ausgehen. Nach ca. 30 s nach dem Start dringt dieser in den Überdruckregelbereich ein, wo-
durch das Ventil in die Lage versetzt wird, den Kältemittelmassenstrom stark abzubauen. Au-
ßerdem ist hierin zu sehen, wie sich der Kreislauf nach ca. 3 min bereits vollständig ausgebil-
det hatte und das Ventil den Hochdruck in der Nähe des theoretisch optimalen Hochdrucks 
einregelt.
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Abbildung 66: Kältemittelmassenstrom 
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Nach diesem ersten Experiment kann auf der einen Seite mit einem Spitzenwert von ca. 240 
kg/h in Massenstrom von einem durchaus zufrieden stellenden Ergebnis gesprochen werden. 
Auf der anderen Seite muss aber festgestellt werden, dass, wenn der anlagenspezifische 
Druckabfall auf der Hochdruckseite größer als 10 bar ist, das Ventil nicht in der Lage ist, den 
am Verdichterausgang herrschenden Hochdruck (pKA) unterhalb von 130 bar zu halten. Darauf 
folgend muss entweder die interne Abregelung des Verdichters oder die Klimaanlagenrege-
lung eingreifen, um einen sicheren Fahrzeugstart zu gewährleisten. 
7.7.2 Untersuchung der COP-optimierenden Eigenschaften des R744-TXV 
Als Basis für dieses Experiment galten die Randbedingungen aus Tabelle 4 auf S. 90. Um die 
COP-optimierende Wirkung des TXV für R744 zu ermöglichen, wurde ein spezieller Prüf-
standsaufbau verwendet, bei dem der Prüfling parallel zu einem Handventil verschaltet wurde 
(s. Abbildung 67). Vor und hinter dem TXV für R744 befand sich jeweils ein Absperrhahn, 
der zum Anfang der Messung geschlossen war. Der bei diesen Versuchen benutzte KMV 
weist mit 9 Kolben ein Hubvolumen von 31cc auf. 
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Abbildung 67: Schematischrer Versuchsaufbau zur 
Ermittlung der COP-optimalen Betriebspunkte der 
untersuchten R744-Bezugsanlage 
Die Messung bestand aus zwei Phasen. In 
der ersten Phase wurden die COP-optimalen 
Kreislaufeckdaten mit Hilfe des Handventils 
ermittelt. Anschließend wurde auf den Be-
trieb mit dem R774-TXV umgeschaltet. Der 
Schaltvorgang vom Handventil auf das TXV 
für R744 lief bei allen Messpunkten ähnlich 
wie in Abbildung 68 dargestellt ab. Hierin 
wird der transiente Verlauf der erreichten 
COP- und Hochdruckwerte, die beim Mess-
punkt 35°C vor und nach dem Umschalten 
auf das TXV für R744 gemessen wurden, 
gezeigt. 
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Abbildung 68: Schaltvorgang Handventil zu TXV für R744 
Die COP-Werte, die im Laufe der Messungen mit dem Handventil aufgenommen wurden, 
werden anschließend in Abbildung 69, diejenigen mit dem TXV für R744 in Abbildung 70 
dargestellt. Hierin wird außerdem der Vergleich zwischen dem vom Prüfling eingestellten 
Hochdruck und dem optimalen Hochdruck nach Liao und Jacobsen durchgeführt. 
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Abbildung 69: COP-Werte Versuche mit Handventil 
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In Abbildung 69 ist die Gesamtheit aller mit dem Handventil gemessenen COP-Werte über 
die dazu gehörenden Hochdruckwerte am Gaskühleraustritt aufgetragen. Der Verlauf der 
COP-Optima über den Hochdruck ist hierin ebenfalls explizit dargestellt, der ein für eine 
R744-Kälteanlage untypisches Verhalten bei den Messpunkten unterhalb 30°C aufweist, was 
auf einen zu schlechten mechanischen Wirkungsgrad des Verdichters im Teillastbereich zu-
rückzuführen ist. 
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Abbildung 70: COP- Ergebnisse TXV für R744 
Selbst, wenn die absolut erreichten COP-Werte für eine R744-Kälteanlage untypisch niedrig 
sind, kann ausgehend von diesem versuchstechnischen Leistungsnachweis gesagt werden, 
dass das thermostatische Expansionsregelprinzip durchaus eine wichtige Rolle in der 
verbrauchsoptimierten Auslegung der R744-Kälteanlage spielen kann. Wie Abbildung 70 für 
die Messpunkte 1 bis 5 (MP1 bis MP5) zeigt, konnte der Prüfling dank der Kombination des 
geeigneten Regelbereichs mit der dazu passenden Drosselkennlinie den Hochdruck im opti-
malen Bereich einregeln, was dazu führte, dass die, mit dem Handventil aufgenommenen, in 
Tabelle 4 auf S. 90 aufgelisteten COP-Werte nach dem Umschalten auf das TXV für R744 
aufrecht erhalten werden konnten. 
7.8 Kapitelschlusswort und Ausblick 
Als Schlusswort kann formuliert werden, dass mit dem vorgeschlagenen TXV für R774 nicht 
nur dem Sicherheitsaspekt durch den Überdruckregelbetrieb zu genüge Rechnung getragen 
wird, sondern auch dem energetischen Aspekt, da man mit dem ersten Prototyp dieser Ventil-
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art für die Bezugskälteanlage maximal mögliche COP-Werte erreichen konnte. Weiterführen-
de energetische Betrachtungen mit einem wirkungsgradoptimierten Verdichter müssten je-
doch für den Teillastbetrieb in einer Folgearbeit durchgeführt werden, um die mit diesem 
Ventiltyp tatsächlich maximal erreichbaren COP-Werte diskutieren zu können. 
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8 Zusammenfassung und Ausblick 
Eine verschärfte europäische Kältemittelverordnung und ein steigendes energetisches Be-
wusstsein seitens der Autokäufer erzwingen bei den Automobilherstellern den Bedarf nach 
Lösungsansätzen zur Wirkungsgradoptimierung der automobilen Kälteanlage, sowohl mit 
R134a als auch mit umweltfreundlichen Kältemitteln. Die vorliegende Arbeit präsentiert Vor-
schläge für einen effektiveren Einsatz des thermostatischen Expansionsprinzips, sowohl zur 
Überhitzungsregelung im R134a- als auch zur Hochdruckregelung im R744-Kältekreislauf. 
Hierfür wurden experimentelle und theoretische Untersuchungen an thermostatischen Expan-
sionsventilen eines automobilen Kompressionskältekreislaufs durchgeführt. 
Mit dieser Arbeit wird eine Methode zur weitgehend physikalischen Modellierung von TXV 
vorgestellt, die einerseits auf Herstellerangaben und anderseits auf Informationen, die durch 
Ventilvermessung bestimmt werden können, beruht. 
Das Hauptaugenmerk dieser Methode liegt in der genauen Abbildung des hubbedingten 
Druckverhaltens von Zwei-Stofffüllungen im Thermokopf eines TXV. Hierbei werden unter 
Annahme einer Idealgasmischung die Partialdrücke des kondensierbaren Mediums und des 
Inertgases ermittelt und in Funktion der mittleren Thermokopftemperatur bzw. der hubabhän-
gigen Änderung des Thermokopfinnenvolumens miteinander addiert. 
Die Validierung des im Rahmen dieser Arbeit erstellten Modells für den Thermokopf erfolgt 
durch den Abgleich mit unter stationären Randbedingungen aufgenommenen Temperatur-
Druck-Ventilhubkennfeldern. Diese Kennfelder stellen den idealen, auf die Drosselstelle be-
zogenen drucklosen Betrieb des TXV dar. Das validierte Modell wird u.A. bei der Simulation 
des transienten Hystereseverhaltens eines Serienventils angewendet, wobei eine gute Überein-
stimmung mit den Versuchsergebnissen erreicht wird. 
Bei der Simulation des transienten Regelverhaltens eines R134a-TXV im realen Betrieb, bei 
dem der Drosselkörper unter dem Einfluss der Strömung steht, wird trotz Anwendung dieses 
validierten Thermokopfmodells eine starke Abweichung zwischen gemessenem und simulier-
tem Ventilhub festgestellt. Als mögliche Ursache für diese Abweichung wird die Impulsüber-
tragung am Drosselkörper in Betracht gezogen, die durch Folgearbeiten untersucht werden 
muss, um die trasiente Validierung des TXV-Modells abschließen zu können. Trotz der vor-
handenen Unstimmigkeit in der transienten Ventilhubsimulation wird eine Parametervariation 
durchgeführt, um den relativen Einfluss von Setting und Steuerfüllungstyp zweier Ventiltypen 
Kapitel 8: Zusammenfassung und Ausblick 104
auf Überhitzung und Kälteleistung einer R134a-Fahrzeugkälteanlage zu untersuchen. Hieraus 
ergibt sich eine leichte Verbesserung der maximal erreichbaren COP-Werte bei der Verwen-
dung eines TXV mit steiler Öffnungskennlinie und niedrigerem Setting. 
Das validierte stationäre TXV-Modell diente außerdem zur Entwicklung einer neuartigen 
Darstellung des stationären Regelbereichs eines TXV, bei der sogenannte Iso-Hubkennlinien 
des Ventils im p,h-Diagramm des jeweiligen Betriebskältemittels als zusätzliche Gleichge-
wichtszustände aufgetragen werden. Dies ermöglicht dem Entwickler u.A., das Arbeitsverhal-
ten des Ventils bereits in der Auslegungsphase zu veranschaulichen und den Kältemittelmas-
senstrom ausgehend von Temperatur- und Druckwerten abzuschätzen. Da diese Darstellungs-
art von betriebskältemittelspezifischen Rechengrößen, wie z.B. Überhitzung, losgelöst ist, 
kann sie kältemittelunabhängig zur Darstellung von thermostatischen Regelbereichen zur 
Heißgas-, Unterkühlung oder Hochdruckregelung angewandt werden. Diese neue Darstel-
lungsart wird im Rahmen dieser Arbeit dazu verwendet, die Entwicklung zweier weiterer 
praktischer Anwendungen des thermostatischen Regelprinzips, die jeweils zu nennenswerten 
Verbesserungen im Betriebsverhalten der automobilen R134a- und R744-Kälteanlage führen 
können, zu unterstützen. 
Die erste Anwendung betrifft eine Optimierung der Maximum Operation Temperature (MOT) 
des R134a-TXV mit dem Ziel, das Ventil zu einem abdichtenden Organ bei abgeschaltetem 
Kreislauf umzugestalten. Diese Maßnahme kann unter bestimmten Randbedingungen zu einer 
Verbesserung des Startverhaltens einer automobilen R134a-Kälteanlage führen, indem es die 
Verlagerung bzw. Ansammlung von Kältemittelkondensat im Kältemittelverdichter nach dem 
Ausschalten der Kälteanlage verhindert. Die zweite Anwendung betrifft eine neue Umsetzung 
der thermostatischen Hochdruckregelung im R744-Kreislauf, die eine autarke Hochdrucksi-
cherheitsfunktion anbietet und die Temperatur bzw. den Druck am Ventileingang als Regel-
größe verwendet. Die Basis der entstandenen Ventilvariante bildet eine unterkritische Füllung 
mit MOP-Funktion, deren Druck über ein Übertragungsglied gegenüber dem des Kältemittels 
(R744-Strömung) verstärkt wird. Der daraus resultierende TXV-Regelbereich kann so aufge-
teilt werden, dass sich vier Teilbereiche für die unterschiedlichen Regelanforderungen einer 
R744-Kälteanlage ableiten lassen. Diese sind: Festdrossel-, Überdruckregel-, Übergangs- und 
COP-optimierender Betrieb. Versuchstechnische Untersuchungen mit einem ersten Prototyp 
dieser neuen Ventilart haben gezeigt, dass dieses TXV-Prinzip durchaus das Potenzial hat, die 
R744-Kälteanlage COP-optimal zu regeln, ohne auf die notwendige und in der automobilen 
Anwendung geforderte Sicherheit zu verzichten. 
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